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kondensor- eller radiatorvärmeväxlare 
rör
styrutrustning
strypventil, sugledning eller slagvolym 
hetgas- eller tappvarmvattenvärmeväxlare 
totalt
utlopp eller utsida 
vatten
överhettad köldmediegas
för kondenseringstemperatur vid 
rådande tryck på värmepumpens 
högtrycks- och värmeavgivningssida
för förångningstemperatur vid 
rådande tryck på värmepumpens 
lågtrycks- och värmeupptagningssida
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Pr = /A. • c/>. dar ^ = Ç • \?
Re = wd^/V 
Nu -dh/?\
diametern d^ kan beräknas enligt 
dh = 4-A/u
där A = tvärsnittsarea för strömningen
U = den "vätta" omkretsen för ström­
ningen
För strömning i rör blir d^ = d-^ medan för strömning i rörspalten 
i dubbelrör fås d^ = d-^ -du där d-^ är ytterrörets innerdiameter 
och du är innerrörets ytterdiameter.
FIGUR 0.1 10Exempel på beteckningars användning för en 
värmepumpanläggning
1 TILLÄMPNINGSPROBLEM FÖR BOSTADSVÄRMEPUMPAR
Värmepumpar för bostadsvärmning skall konkurrera med sedan decen­
nier väl etablerade och utprovade olje- och elvärmeanläggningar. 
Dessa konventionella anläggningstyper tillverkas också i stora 
antal och därmed till relativt låga kostnader. En värmepumpan­
läggning innebär såväl system som komponenter, vilka kräver be­
tydligt mer av avancerad teknik och konstruktörskunskaper. Vis­
serligen är värmepumpen till väsentliga delar identiska med ett 
kylaggregat, men detta nyttjas dock i huvudsak i kommersiella an­
läggningar och har ej såsom bostadsvärmepumpen konkurrens från 
alternativa system. Tillämpas konventionell kylanläggningsteknik 
direkt för konstruktion och dimensionering av värmepumpar nås säl­
lan vid bostadsvärmning konkurrenskraftig totalekonomi, framför 
allt beroende på för höga energi- och underhållskostnader.
Den bostadsvärmepump, som f.n. kan få bäst totalekonomi vid gene­
rella installations!örhållanden, arbetar med uteluft som värme­
källa och har ett tillsatsvärmesystem av konventionell typ. Detta 
komplicerar dock ytterligare anläggningens konstruktion. I svenskt 
klimat måste för optimal ekonomi automatisk avfrostning införas 
och det behövs ett väl genomtänkt och okonventionellt styrsystem 
för avfröstningen samt samdriften med tillsatsvärmesystemet.
2 UNDERSÖKNINGENS OMFATTNING
Föreliggande arbete avser en prov- och beräkningsmässig undersök­
ning av utformning och dimensionering av vissa väsentliga delar i 
ett bostadsvärmepumpsystem med uteluft som värmekälla. Avsikten 
har varit att få underlag för konstruktion av driftsäkrare och 
energisnålare system.
Provningarna har utförts hos SRM (Svenska Rotormaskiner), Institu­
tionen Mekanisk Värmeteori och Kylteknik på KTH och Tour & Anders­
son AB. KTH-proven gjordes dels som direkta uppdrag dels som exa­
mensarbeten, vilka dock genomgått en omfattande bearbetning.
Följande anläggningsdelar har undersökts:
2.1 Kompressorer
Hos SRM har kapacitets-, verkningsgrads- och långtidsprov utförts 
för såväl hermetiska som semihermetiska kompressorer av olika 
storlekar och fabrikat.
Den hermetiska kompressorn har för en given kapacitet ungefär 
hälften av den semihermetiska kompressorns pris. Ljudnivån vid 
drift är också betydligt lägre liksom yttermått och vikt. Nackde­
len är sämre kylning av.den elektriska drivmotorn och därmed stör­
re risk för livslängdsförkortande höga arbetstemperaturer.
Proven avsåg att klarlägga verkningsgradens beroende av storlek 
och typ av moderna kompressorer samt ge indikationer på förvän- 
tansbar livslängd vid normala och svåra arbetsförhållanden. Det 
skall observeras, att temperaturnivåerna hos värmebäraren och 
värmekällan liksom köldmediesystemets utformning har ett avgöran-
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de inflytande på kompressorlivslängden. Många kylkompressorfab- 
rikanter har erfarenheter från tillverkning sedan mer än 30 år 
och säljer konstruktioner, som har en mycket lång statistisk 
livslängd, om de ges rimlig driftmiljö. Kompressorn arbetar då 
i en ren och icke korroderande eller eroderande miljö. Lager­
ytor för vevaxel och vevstakar är normalt mycket väl tilltagna. 
Orsakerna till kompressorhaverier är normalt de följande:
a. Drift med för stor skillnad mellan värmebärares och värme­
källas temperatur. Kompressorns arbetstemperatur ökar med dif­
ferensen mellan kondensering- och förångningstemperatur. Köld- 
mediegastemperatur vid kompressorns utlopp bör inte överstiga 
c:a +130°C. Eljest är risken stor för sönderdelning av bl.a. 
smörjoljan med lagerhaverier etc som följd. För köldmedier
R12 och 502 betyder detta att differensen mellan kondenserings 
och förångningstemperatur ej bör överstiga 85°C och för R22 
är motsvarande värde 70°C.
b. Drift med insugning av oförångat köldmedium, dvs köldmedie- 
vätska, i kompressorn. Denna späder ut och spolar vid kokning 
bort kompressorns smörjolja, vilket åter leder till skurna 
lager i kompressorn. Kompressorn måste således skyddas mot 
köldmedievätska t.ex. från en förångare med felaktig stryp- 
ventil eller överkokning från förångningsvärmeväxlaren omedel­
bart efter start av en varmgasavfröstning. Det förra exemplet 
kan normalt bemästras genom en temperaturgivare på eller i 
kompressorns vevhus, som stoppar kompressorn vid för låg ol- 
jetemperatur på grund av köldmedievätskekokning. Det senare 
fallet kräver på grund av det mycket snabba förloppet sanno­
likt också en väldimensionerad vätskeavskiljare, som kan 
ackumulera den överkokade mängden.
Erhållna kompressordata har haft grundläggande betydelse för ut­
värdering av ekonomiska dimens ioner hos värmepumpsystemets öv­
riga komponenter, anknutet tillsats-, lokal- och tappvattenvär- 
mesystem, styrning samt prestanda vid olika temperaturer och 
flöden för värmekälla och värmebärare. Användbarheten av till­
gängliga teoretiska beräkningsmetoder för bestämning av kom­
pressorprestanda har visat sig vara god i detta fall.
2.2 Uteluftförångareutrustning
Den optimala kombinationen av förångarebatteriets värmeöverför- 
ingsyta, rördimensionering, kapacitet för uteluftfläkt och stryp- 
ventiltyp vid en given kompressorstorlek är komplicerat att 
fastställa men samtidigt en väsentlig uppgift att lösa för god 
driftekonomi. Sven driftsäkerheten påverkas av batteriets rörkopp 
ling, om varmgasavfröstning används. Fördelningen av köldmediet 
mellan eventuella parallellkopplade rörslingor måste då särskilt 
beaktas, så att den blir jämn också vid reverserad köldmediecir- 
kulation.
Olika rörkopplingar, rördimensioner, strypventiltyper och luft­
hastigheter genom batteriet har provats. Speciell uppmärksamhet 
har ägnats inverkan av svängande strypventilkapacitets och över-
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hettnings inverkan på förångarutrustningens prestanda. En utvär­
dering av optimal förångarutrustning har gjorts som funktion av 
kompressorstorleken.
2.3 Värmeväxlare för värmebäraresystem med vatten
Kapacitetsprov har utförts med olika typer av vattenvärmeväxlare 
såväl arbetande såsom kondensorer och förångare för köldmedium 
som kylare för köldmedium i ångfas. Syftet med dessa prov har va­
rit att klarlägga prestanda hos värmeväxlarna vid de olika drift­
fall, som är aktuella för en värmepump med både tappvattenvärm- 
nings- och lokalvärmesystem samt med varmgasavfröstning och kyl- 
drift.
Resultatet från proven har haft stor betydelse framför allt vid 
utvärdering av tappvattenvärmningskapaciteten hos en värmepump 
vid olika driftbetingelser.
2.4 Utrustning för tappvarmvattenberedning
Jämförande prov gällande uppvärmningshastighet och praktiskt upp- 
nåbara tappvattentemperaturer har genomförts för indirekt värm- 
ning och direkt värmning av tappvarmvattenberedare från en värme­
pump. Driftförhållandena har varierats genom olika tappningar ur 
beredaren. Beräkningsmetoder för värmepumpars tappvarmvattenvärm- 
ning har utarbetats, delvis grundade på provresultaten.
Ett väsentligt problem är att optimera varmvattenberedarens stor­
lek. Större volym hös denna medger ackumulering av tappvattenvär- 
me till en lägre temperaturnivå, varvid värmepumpens energibehov 
minskar och driftförhållandena blir lättare för kompressorn.
2.5 Styrutrustning för värmepumpsystem
Styrsystem för lokalvärmning med endast ett kapacitetssteg, tapp- 
vattenvärmning, samdrift med olika typer av tillsatsvärme samt 
avfröstning har provats och analyserats. Speciellt har ett dato­
riserat system provats och utvecklats. Detta medger omfattande 
felindikerings- och mätfunktioner utöver de direkta styrfunk­
tionerna .
Utomordentligt viktigt för driftekonomin, beaktande såväl ener­
giåtgång som kompressorlivslängd, blir ett styrsystem som minime- 
rar värmebärarens temperatur. För mindre värmepumpar, t ex till 
villor, som utrustats med relativt små kompressorer och därför 
endast har ett kapacitetssteg, måste då rumsvärmesystemets vär­
mekapacitet utnyttjas och värmebäraretemperaturen styras av såväl 
ute- som rumstemperatur.
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ALLMÄNNA FÖRUTSÄTTNINGAR FÖR KOMPONENTVAL OCH SYSTEMOP­
TIMERING
Fig 3.1 - 3.2 visar exempel på principer för bostadsvärmepumpar 
och deras inkoppling till byggnadens värmesystem. Figurerna vi­
sar energioptimala principer med bla. tappvattenvärmning och till- 
luftvärmning från värmepumpen. I praktiken förekommer en mängd 
varianter på kopplingar, som beroende på bristande kunskaper hos 
oss tillverkare och projektorer av byggnadsvärmesystem och vär­
mepumpar blir oekonomiskt utförda. Jämfört med konventionella vär­
meinstallationer krävs ju avsevärt större kunskaper om såväl vär­
mepumpens, värmesytemets och styrutrustningens teori och praktik 
för uppnående av det optimala resultatet.
Fig 3.3 ger en schematisk bild av en värmepumps energibalans 
och arbetstemperaturförhållanden. Med hjälp av denna figur kan 
effekten på värmepumpens energiekonomi från olika anläggnings- 
komponenters egenskaper klargöras. Definition för beteckningarna 
är :
tR = det värmda mediets, värmebärarens, temperatur
tv = det kylda mediets, värmekällans, temperatur
Qr = värmeavgivning till värmebärare
Qv = värmeupptagning från värmekälla
Qf = värmeavgivning från värmepumpsystemet som ej kan nyttig­
göras, t ex från drivaggregat placerat utomhus eller kylt 
av uteluft och värmetransmission från värmeavgivningsdel 
till värmekälla
ED = effektbehov för drivaggregat, t ex elmotordiven kompressor
ER = effektbehov för cirkulation av värmebärare i värmesystem
Ev = effektbehov för cirkulation av värmekälla genom värmeupp-
tagare, t ex förångare
Es = effektbehov för styrutrustning




mR = värmebärarflöde (kg/s)
= värmebärares specifika värmekapacitet (Ws/kg, 3C)
Atv = temperatursänkning hos värmekälla vid passage av värmeväx­
lare för värmeupptagning
Qv = m. At,
där
mv = värmekällans flöde (kg/s)
cv = värmekällans specifika värmekapacitet (Ws/kg, °C)
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= temperaturdifferens mellan utgående värmebärare och vär- 
meavgivande köldmedium i värmepump





kRu = värmegenomgångstal för värmeavgivningsvärmeväxlare 
Ar = värmeväxlaryta
temperaturdifferns mellan utgående värmekälla och värme­
upptagande köldmedium i värmepump
där
kvu = värmegenomgångstal för värmeupptagningsvärmeväxlare 
Av = värmeväxlaryta
mot strömningsmotståndet ekvivalent höjning av värmeav- 
givningstemperaturen för ledningen mellan drivaggregat 
och värmeavgivningsvärmeväxlare
mot strömningsmotståndet ekvivalent sänkning av värmeupp- 
tagningspemperaturen för ledningen mellan värmeupptagnings­
värmeväxlare och drivaggregat
Med användning av dessa beteckningar gäller följande samband:
För en ideal, förlustfri process med oändligt stora värmeväxlar­
ytor eller värmegenomgångstal och värmekapaciteter hos värmebä­
rare och värmekälla blir
= E
fcR -
0 tv + 273 ...3.1.
Qr - E0 + Qv 
och värmefaktor
0r Qr/Eq 1 + ty + 273 fcR “ ty
Den verkliga processen med s k carnotverkningsgrad ?£ct behöver 
den totala effekten, jämför EKV 3.1. och FIG 3.3.
LR SD + EH -
1 tR-tv+(Ati
At rt+ At + 'J> + At
PR
>Zct t„ + 273- ( At,+ i/+ At_J
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• n± ■  • n ^ för en kompressorförångnings-
process med
= köldmediets carnotska verkningsgrad, för s k freon­
köldmedier är
V„, s* 1 - 0,005 • (t ~t ) f där t är köldmedie- 6cd s 2 s
vätskans temperatur före strypning och t^ är för- 
ångningstemperaturen, = t^ - • Värmeavgiv­
ning till temperatur tg har förutsatts vara nytto- 
gjord.
= kompressorns indicerade verkningsgrad, dvs med hän­
syn till strömningsförluster
?7mk = kompressorns mekaniska verkningsgrad, dvs med hän­
syn till friktionsförluster
= drivmotorns och kraftöverföringens verkningsgrad
Ytterligare förhållanden, som sänker värmefaktorn, är behov av 
avfröstning vid exempelvis uteluft som värmekälla, läekage i re- 
verseringsventil eller ventiler för värmepump- och kyl- eller av- 
frostningsdrift och stilleståndsperioder för värmepumpens 
drivaggregat med energiåtgång för styrutrustning, elvärmning av 
kompressorns smörjolja, värmebärarpumpar etc.
Ur ovanstående ekvationer kan också erhållas
(Qr Qe + E. V / (1 V
. . .3.5.
Inverkan av de olika faktorerna på värmefaktorn och värmepumpens 
energibehov för ett givet värmebehov skall illustreras i några 
exempel med användning av data, som denna undersökning givit.
förutsättningar
Värmepump för en villas radiator- och tappvattensystem och som 
årligen lämnar 24 000 kWh. Vid driftmedeltemperaturen 0°C hos vär­
mekällan uteluft avger värmepumpen 8 kWh. Eftersom värmepumpen 
också är i drift vid utetemperatur under 0°C, behövs avfröstning. 
Energibehovs- och värmefaktorberäkningen tar ingen hänsyn till
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eventuell tillsatsvärme, som alltså ligger utanför denna beräk­
ning.
Vid helt ideal process och värme till villans rumsluft eller 
rumsytor med t = + 20°C skulle gälla
K
0Q = 1 + ^Q^Q3 = 14,65 och E0 = 24 000/14,65 = 1 638 kWh/år
Värmepumpen arbetar med elmotordriven kompressorförångningspro- 
cess och endast ett kapacitetssteg. Vid medelförhållandena gäller:
És = 20 W ÉR 200 W AtR = 5°C
'lA, = 3°C At_,D = 2°C At = 4°C
R PR pv
Q_ = 8 000 W
K
Drift av kompressor för avfrostning ökar È med 3% i medeltal för 
året utöver vad ovanstående ekv. ger.
Under ståperioder för kompressorn blir:
Ê = 20 W E = 50 W, vilken är elvärme till kom-
s D .. . , .pressorns smorjolja.
Denna värmeeffekt antas icke nyttogjord, enär värmepumpen antas 
vara placerad i ett utrymme utan särskilt värmebehov.
Fall 1.
Villans radiatorvärmesystem ger vid medelförhållandena t_ '= 35°C.
K
Värmepumpen har förångare - uteluftfläktutrustning med É = 100 W, 
Atv = 8°C och = 6°C. Kompressorn kyls av uteluften och till­
sammans med övriga värmeförluster till uteluften är Qf = 500 W. 
7ct uppgår till 0,32, jfr avsnitt 4. Vid stillestånd hos kom­
pressor går pumpar, d v s ÉR = 200 W, vilken effekt dock nyttig- 
göres.
Ideal process med värme till t = +35°C radiatorvatten ger
K
n + o 7 t
0O = 1 + 2S-Q = 8'80 och Eo = 2 400/8,80 = 2 730 kWh/år
2 - XI
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Den verkliga processen innebär nu följande förhållanden:
E„ = 20 + 200 + 100 = 320 W
ri
tA =8+6+4= 18°C 
tv
e - 0 32 * 0 + 8 _ -, on
v 0,32 35-0+18+10 1,30
n} = 5 + 3 + 2 = 10°C 
tr
È = (8 000 + 500 + 100 + 1,30 * 320) /2,30 = 3 920 W
0 = 1 + (1 - 320/3 920) • 1,30 - (100 + 500) /3 920 = 2,04
utan hänsyn till avfröstning och ståperioder.
För villans årsvärmebehov behövs T" drifttimmar från värmepump 
med 8,00 kW medelvärmeffekt, varvid
T- 8,00 = 24 000 - (8 760 -T) • 0,200
på grund av pumpars nyttiggjorda värme under stilleståndstid 
8 760 - T” för kompressor. T' = 2 850 tim/år erhålls härigenom. 
Totalt elenergibehov blir, innefattande avfröstning och ståpe­
rioder .
E.= = 3,92- 1 ,03-2 850+(0,020 + 0,050 + 0,200) • 5 910= 1 3 100 kWh/år
ta
och
= 24 000/13 100 = 1,83
ta
Fall 2.
Villans rumsvärmesystem ger vid medelförhållanden tR = +30°C. I 
övrigt gäller förutsättningar som för fall 1. men = 0,33 på
grund av lägre t_.
K
0Q = 1 +30-0~ = 10'10 och Eo = 24 00°/10'10 = 2 380 kWh/år
0+273-18
v ' 30-0+18+10 = 1,45
E = (8 000 + 500 + 100 + 1,45 • 320)/2,45 = 3 700 W
0 = 1 + (1 - 320/3 700) • 1,45 - (100 + 500)/3 700 = 2,16
utan hänsyn till avfrostning och ståperioder
19
E, = 3,70 • 1,03 • 2 850 + 0,270 • 5 910 = 12 460 kWh/år
t â _______________
och
0. = 24 000/12 460 =1,93
t 9-
Fall 3.
Såsom fall 2. men med följande modifikationer:
Värmepumpen förses med tilluftvärmning genom värmeväxling i un­
derkylare för köldmediekondensat från kondensorn. Kondesatkyl- 
ning sker då till t = +10°C vid medelförhållanden och 
höjs från 0,33 till 0,33 • [i-0,005 * ( 1 0 +1 8)] / [i-0,005 • ( 40 + 1 8 )] =
= 0,40, se redogörelse för och ovan. Genom tilluftvärm-
ningen avlastas radiatorerna motsvarande värmebehov och tR =
= +28°C är tillräckligt.
Kompressorn och andra värmeavgivande apparater kyls av tilluft 
efter ovannämnda underkylare, vilket minskar.till 100 W.
Pumpar stoppas under kompressorns ståperioder.
e
v
= 0,40 0+273-1828-0+18+10 1 ,82
Ê = (8 000+100+100+320-1,82)/(1+1,82)= 3 110 W
0 = 1+(1-320/3 110)-1,82-(100+100)/3 110=2,57
utan hänsyn till avfröstning och ståperioder.
Drifttiden 'ü - 24 000/8,00 = 3 000 tim/år





Såsom fall 3. men värmeväxlarytan, dvs förångarytan, för värme­
upptagning fördubblas liksom uteluftfläktens kapacitet. Detta 
medför, att È höjs till 200 W och tv sänks till 4°C och 7^. 
till 4°C, dvs l}, =4 + 4 + 4 = 12°C.
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e = o 40 • 0+273~12 
v U,4U 28-0+12+10 2,09
E = (8 000+100+200+420-2,09)/(1+2,09) = 2 970 W 
0t = 1 + (1 — 420/2 970) -2,09-(200 + 100)/2 970 = 2,69 
utan hänsyn till avfröstning och ståperioder.
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I detta avsnitt kommer de för de här redovisade kompressorproven väsentliga teorierna 
behandlas. För en mera detaljerad framställning hänvisas till [1] .
4.1.1 Effektverkningsgrader
Genom att vid en verklig kylprocess uppoffra ett arbete E kan man åstadkomma en köld­
alstring vid temperaturen samt en värmealstring vid temperaturen T^. Kvoten 
Q2/E kallas processens köldfaktor é? , medan kvoten Q^/E kallas processens värmefaktor 
\'P . Den idealprocess som eftersträvas är Carnotprocessen med arbetsbehovet E och dess 
köld-respektive värmfaktor blir
cc= V^rV = q2/ec ........... 4-la
0C = V(TrT2) = VEC ..........  4.1b
För verkliga köldmedier i kyl- eller värmepumpanläggningar med strypventil mellan 
hög- och lågtryckssida kan aldrig den Carnotska köld- och värmefaktorn uppnås. De för­
luster som strypventilen orsakar jämfört med den ideala Carnotprocessens förlustfria 
expansionsmaskin mellan hög- och lågtryckssida tas hänsyn till genom införandet av 
köldmediets Carnotska verkningsgrad . Processens arbetsbehov ökar härigenom till
Ed = V%d =;%‘\pL/?2Cd .................................... .
Förlusten vid strypventilanvädningen beror på att köldmedievätska förångas vid 
strypningen i väsentligt högre grad än vid anvädning av expansionsmaskin. Något expan- 
sionsarbete kan ej heller uttas för att nyttiggöras till kompressorns drift. Ångbild- 
ningen reducerar det i förångaren upptagna värmet per massenhet köldmedium.
På grund av termiska och mekaniska förluster i kompressorn och dess drivmotor kommer 
verkligt arbetsbehov E^. att ytterligare öka. Kompressorns indicerade verkningsgrad 





när kompressorns värmeavgivning Q^. är noll.
De i huvudsak mekaniska förlusterna tas hänsyn till genom kompressorns mekaniska 
verkningsgrad samt drivmotorns verkningsgrad Tf^. Förluster i kraftöverföringen
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mellan drivande elmotor och kompressor ingår vid hermetiska och semihermetiska 
kompressorer i . Detta ger det totala arbetsbehovet
EK = EC^ ^Cd ’ ^i ' ^m ‘^d ^ = EC/ ’Zct ............................





Värmeavgivningen från värmepumpens värmeväxlare på värmeavgivningssidan blir
t Q2 + EK Sc 4.6
jämför FIG 4.1.Elmotordrift ger beorende på kompressortyp och storlek Qg/E^. = °>°5
-0,20. Den totala värmefaktorn 0 blir då 
7 K
0K = Q1/ek = ( Q2 + \ - Qk )/ek = q2/ek + i - yEK =
= \t ' V(T1 - T2 ) + 1 “ VEK ...........  ^
är sålunda nära proportionell mot?7^, om värmeavgivnings- och värmeupptagningstemp- 
eraturerna och T2 är givna.
De ovan nämnda verkningsgraderna redovisas kvantitativt i FIG 4.2 - 4.7. I FIG 4.2
visas 7) som funktion av t med t som parameter. ^7 :s värde är ej väsentligt 0 Cd <^iv J-iv ‘-'OQ.
beroende av köldmedietyp. I FIG 4.4 - 4.6 redovisas • 7f^ som funktion av t2K
vid olika t för R12, R22 och R502. 71. • 7] påverkas ej heller avsevärt av köld-
medietyp. FIG 4.3 visar verkningsgrader för växelströms motorer som funktion av E^..
Slutligen visas i FIG 4.7 ^ uttagen med hjälp av FIG 4.2-4.6, som funktion av t2K
och t . Härvid har elmotorverkningsgraden valts till 0,8 dvs enligt FIG 4.3 är 
1K
den nominellaeffekten c:a 2 kW. Verkningsgraden är redovisad både vid nyttiggjord 
och icke nyttiggjord överhettning. Detta innebär vid värmepumpar att överhettnings- 
värmet i det förra fallet upptagits från värmekällan och i det senare från värme­
pumpens värmeavgivningssida.
4.1.2. Volymetrisk verkningsgrad
Den av kompressorn insugna volymen är mindre än slagvolymen Vg på grund av kom­
pressorns "skadliga rum" och strömningsförluster. En volymetrisk verkningsgrad 7^ 
definieras som
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% = V2/Vs - - . ......................................................... ^-8
Den kyleffekt Q2 som en kompressor alstrar är
% ■  V' < v - s > ■ % • K ■  % • < ‘ki - 4 1......................... M
Elmotorns effektförbrukning "blir:
\ -%i < Wba vioi......................................................... '*•“
FIG 4.8 ger exempeipå för större kompressorer.
4.1.3. Överhettningens inverkan på kyleffekten Q2 och kompressorns driveffekt-
behov E .
K
Den volymetriska köldalstringen definieras
0 i . - i2 o _ Ki o so .................
%o 7) -V v
‘so s Kio
utan överhettning och
^2 XKi - Xso ...... . 4.i;
7] . V - v ..................................... “ “
Is s Ki
med överhettning, se FIG 4.9. Den volymetriska verkningsgraden beror enligt [l] 
av kompressorns suggastemperatur t ^:
n. - • (%-is )]-7j18................................. •■ ■ i
däu rf) o hänför sig till t . = + 18 C. C *=» 1,5 " 10 vid R12 och R502 samt C =»
Pslo Ki n
10~3 vid R22.
EKV 4.11 - 4.13 ger
0.L ^ ! t cs • ( tKi - 18) u x
^20 " %o ‘ 1 + Cs ’ ( *Kio - 18 5
Det volymetriska energibehovet definieras
ç _ \o_____ _______ _ XKuo 1Kio \ ]_
™ = Ÿs -%'^i -7m ) " VKio
utan överhettning och
c ________________ 2Ku ~ 1Ki ..... U.l
-4 •?./<?! •?„> " V ....................
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med överhettning, se FIG 4.9.
Enligt [l] gäller med 2^/(^7^ ) som verkningsgrader vid t^ = + 18 °C
7?
km
) = 1 + C„
-3 .. -3där C 10 för R C 0 for R22 och C ** -10 for R502. 
E 12 E E
EKV 4.15 “ 4.17 ger
4.17
K 1 ( t.Ki 18) 4.18
E. l + c ( V - 18 ) 
Kl oKo c'vo - ~E
FIG 4.10 - 4.11 visar kyleffektändringen och kompressoreffektbehovsändringen som 
funktion av överhettningen vid kompressorinloppet, dels för R22 och dels för R502. 
I båda fallen är t lika med tg. Termodynamiska data för köldmedierna har därvid 
hämtats ur [2] .
4.1.4. Underkylningens inverkan på kyleffekten Q
Underkylning av köldmediekondensatet påverkar ej kompressorns driveffekt E^. Den 
volymetriska köldalstringen med underkylning skrivs, se FIG 4.9
Kio Ki o
t - t ) 
1K s
Tl • V
‘•s s Kio Kio
4.19
där 0^ gäller som vätskans specifika värmekapacitet. EKV 4.11 och 4.19 ger
2o
1 + c ( t1K
ts )/( ^2Ko 4.20
FIG 4.12 visar detta förhållande för R502 , varvid termodynamiska data för köld­
mediet hämtats ur [2] .
4.1.5. Köldmedietemperatur efter kompression
Den temperatur som köldmediegasen får efter kompressionen har betydelse för 
köldmediets kemiska stabilitet, hetgasvärmeeffekten för exempelvis tappvattenvärmning 
och framförallt för kompressorns livslängd. Hög temperatur kan sönderdela smörjolja och 
förstöra eventuella utloppsventiler i kompressorn. Högsta acceptabla temperatur för 
utgående köldmediegas är omkring + l40 °C, om rimlig livslängd skall uppnås för 
kompressorn. För förlustfri kompression utan värmeutbyte dvs isentropisk kompression, 







■ X- 1 
~Y~ h.é
där c?= Cp/Cv för köldmediegasen med c = specifika värmekapaciteten vid konstant tryck
och c^ = specifika värmekapaciteten vid konstant volymitet. Vid verkliga förhållanden a
läses hetgastemperaturen tR för hermetiska och semihermetiska kompressorer i i-logp
diagram för tillståndet vid aktuellt t. eller p och
1K IK
Ku Kl Ksu Kl
( 1 - VEK )/(^i
och för öppna kompressorer
1Ku 1Ki + ( "‘”Ksu 1Ki } ' ( 1 V®K )/(?i -?Zm 5 . . . . . . . . . .
För överslagsmässiga "beräkningar gäller med R502 och för hermetiska eller semi­
hermetiska kompressorer följande approximativa samband
Ku
1,5 tlK t2K + ( t
Ki 2K 4.2
Denna formel är framtagen ur provdata från kompressorproven i avsnitt k.2 jfr FIG. 
U.31 - 4.34, FIG lt.ltIt - lt.lt5 och FIG 4.48.
EXEMPEL: Beräkna hetgastemperaturen t för kompressor typ BH5 arbetande med R502, 
o Ku
"IK = + 10 c’ t2K = " 30 °C’ ( hi - U2K ' = 10 °C °ch = °’15-
Lösning:
1J Med EKV_ 4.24_
tKu = 1,5 • ( 1+0 - ( -30 ) ) + 10 = + 115 °C
2) Med EKV jt.23
FIG It.21+ ger^ct= 0,35. FIG It.2 ger 2^ =0,72 varvid 9^. ■  • 7?d = 0,35/0,72 =
0,lt86. Med hjälp av i-logp-diagram för R502 erhålls i = 558 -10 + ( 602 - 558 )*
o O KU q O
• 10J-( 1 - 0,15 )/0,lt86 = 633 • 103 J/ kg och för t^ = +40 C blir då tRu = +112 C. 
4.2 Kompressorprovning
It.2.1 Prov hos SRM
It.2.1.1 Provens omfattning
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På uppdrag av Tour & Andersson AB har SRM för detta forskningsuppdrag kört kompressor- 
kapacitetsprov på ll+ st kolvkompressorer mellan 1 och 7,5 kW nominell elmotoreffekt.
Av dessa kompressorer var 6 st semihermetiska, här Betecknade med "S" i typkoden t ex 
KS1, och övriga 8 hermetiska, här "betecknade med "H" i typkoden, t ex TH5.
5 st kompressorer kördes med R12, vilket ger siffra 1 i typkoden och 9 st med R502, 
vilket ger siffra 5 i typkoden.
Kapacitetsprovningens syfte var att fastställa kyleffekt , elmotorns effektförbruk ­
ning Ê samt köldmedietemperatur vid kompressoravloppet t vid värden för
mellan +5 och -35 °C och t_,T/r mellan +1+0 och +50 °C.
1K
1+.2.1.2 Kompressordata





Slagvolym , Vg Nominellt varvtal, n 
r/m in
HS1 2,2 18,1 1Ü5Ö
ISI 2,2 18,6 11+50
JSL 3,0 20,0 11+50
KS1 h,h 33,1 ll+50






Nominellt varvtal, n 
r/min
AH5 1,0 h,6 2950
BH5 2,2 13,3 2900
CH5 3,T 18,7 2950
DH5 3,T 19,9 2950
EH5 3,T 21,0 2950
FH5 3,7 21,0 2900
GH5 6,6 3*+,3 2900
Alla kompressorer hade elmotorer för 380 V, 3_fas och 50 Hz.
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4.2.1.3 Provrigg och provförhållanden.
a) Kapacitetsprov
Proven utfördes i en kalorimeterrigg, för maximalt 23,2 kW kyleffekt, se PIG 4.13.
Kalorimetern har ett isolerande hölje. Inuti detta hölje finns en förångare i ett
R12 bad. Temperaturen i detta R12 bad regleras med hjälp av elvärmestavar. Här
önskad förångningstemperatur t erhållits, hålls den konstant och den tillförda
eleffekten till kalorimetern, E„ . mäts.
Kal
För att säkerställa fullständig förångning överhettades alltid köldmedieångan minst
O .. 0
c:a 5 C fore förangarutloppet. I kompressorinloppet hade gasen en överhettning av 
15 - 20 °C vid R12 och 5 - 10 °C vid R502 proven.
Köldmedieflödet mättes också från provriggens kondensoravlopp.
Den tillförda effekten till kompressoraggregatet mättes med eleffektmätare.
Trycken mättes med tryckgivare och manometrar i samma mätställe.
Temperaturerna mättes med motståndstermometrar och termoelement i samma mätställe.
b) Prov med olika inloppstillstånd.
FIG 4.l4 visar den modifierade rigg som användes vid prov med olika inloppstillstånc 
för kompressor DH5, som provades med de ungefärliga ånghalterna 90,95 och 100 % i 
inloppet, samt med en suggasöverhettning av 5,10,15 och 20 °C.
Köldmedieflödet genom kompressorn bestämdes då genom att summera flödet genom kalori­
metern och flödet genom turbinmätaren, se FIG 4.l4. Vid överhettad köldmedieånga 
mättes inloppstillståndet på normalt sätt med temperaturgivare och manometer. Vid kö] 
medievätska i inloppsangan bestämdes fuktighetsgraden med hjälp av turbinmätarens upj 
mätta vätskemängd och energibalansberäkning för inloppsröret till kompressorn. Härvic 
hade inloppsrörets ringa värmeutbyte med omgivningen, bestämts genom tidigare kali- 
brering.
Driftsfall med kompressoravloppstemperaturen t över + 150 °C har ej genomförts.
4.2.1.4 Provresultat
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Provresultaten redovisas här dels som köldmedieflöde m^. och elef fekt "behov för
kompressorns elmotor i FIG 4.15 - 4.21 för kompressor AH5 - GH5, dels som verknings- 
gradsdiagram för ^ och 7£g i FIG 4.22 - 4.25.
Diagram av typ FIG 4.15 - 4.21 är anpassad till beräkning av aktuell kompressortyps 
prestanda och värmefaktor vid användning i en värmepump av i övrigt givet utförande 
och vid givna kondenserings- och värmekälltemperaturer, se vidare i avsnitt 8.
FIG 4.22 - 4.29 visar den volymetriska verkningsgraden^ och den totala Carnotska
verkningsgraden 77 för effektbehovet, se EKV 4.8 respektive 4.4, som funktion av
köldmediets tryckförhållande p /p vid kompressorns ut- och inlopp eller olikaXK ' é iK
förångningstemperaturer t vid givna kondenseringstemperaturer t .2K 1K
Den volymetriska verkningsgraden är ett mått på hur effektivt kompressorns slag­
volym utnyttjas för köldmedietransporten och saknar egentligen praktisk betydelse för 
brukaren. Dock innebär ett lägre 7£ normalt större strömningsförluster i kompressorn 
och alltid behov av större slagvolym. Detta ger i sin tur ett lägre värde på V. ' , som
enligt EKV 4.4 ingår i . Lägre 7^s kan sålunda vanligen förväntas ge sämre °ch
därmed lägre värmefaktor i en värmepumptillämpning. Denna relation mellan 7£s och 
återspeglas också av FIG 4.22 - 4.29.
Skillnaden i effektverkningsgraden mellan å ena sidan de semihermetiska och å 
andra de hermetiska i proven är ringa för samma slagvolymer, trots att de hermetiska 
arbetar med det dubbla varvtalet, c: a 2900 r/min jämfört med de semihermetiskas c:a 
1450 r/min. Högre varvtal ger mindre tillgängligt utrymme för ventiler i kompressor­
toppen och därmed högre gashastighet och strömningsförluster.
I FIG 4.15 - 4.21 är E^ direkt mätta värden vid de aktuella driftsbetingelserna, m^. 
har beräknats som, se FIG 4.13
4.25
I FIG 4.22 - 4.29 gäller med beteckningar enligt FIG 4.13 med Vg = n ‘ Vg ur tabell 
enligt 4.2.1.2
.. 4.26
dvs 7^ gäller för vid proven aktuella överhettningar, 5 till 10 °C för R502 och 15 till
-s





X2k “ X2 #<;K T1 T2 4.2T
För ^ har sålunda korrigering skett till kyleffekt eller värmeupptagning utan 
underkylning och överhettning, medan eleffektbehovet E är det vid proven aktuella.
E är ju dock oberoende av underkylningen och varierar obetydligt med överhettningen, 
se FIG 4.10, 4.11 och 4.30. För värmepumpar erhålls dock normalt en "nyttig" över-
a . v O ..... . . O
hettmng i forangaren pa 5 a 10 C och en nyttig underkylning pa c:a 5 C, vilket 
sålunda skulle ge ett något högre än FIG 4.22 - 4.29 visar för beräkning av 
värmefaktorn enligt EKV 4.1. Vid använding av särskild underkylare för t.ex 
ventilationsluftvärmning kan en avsevärd underkylning och ökning av ^ erhållas.
Såsom jämförelse har kurvor för 7^ och 7^^ tagits ur [l] och visas i FIG 4.7 och 
4.8. FIG 4.30 och 4.31 visar inflytandet av inloppstillståndet till kompressorn på 
värmeupptagning eller kyleffekt Q^, eleffektbehov till kompressor E^, X och %t- 
I detta fall har dock 77 beräknats för provets inloppstillstånd, se FIG 4.l4. För 
R502 är det uppenbarligen fördelaktigt med stor överhettning från förångaren, jämför 
också FIG 4.10, förutsatt att förångningstemperaturen på grund härav ej nämnvärt sänks, 
se avsnitt 6.6.
Slutligen visas i FIG 4.32 - 4.35 hetgastemperaturen t som funktion av förångnings-
Ku
temperaturen t med kondenseringstemperaturen t som parameter. kiK 1K
4.2.2 Prov hos KTH
4.2.2.1 Provens omfattning
Här redogörs för resultatet från provningar av 7 olika typer av hermetiska kompressorer, 
Proven ingår i Anders Göranssons examensarbete "Undersökning avseende hermetiska 
kompressorers prestanda vid kyl- och värmepumpförhållanden" [5] , som utförts vid 
Institution för Mekanisk värmeteori och kylteknik KTH 1978/79 samt kompressorprov utförc 
för IP:s räkning av Anders Göransson. För samtliga prov har R22 använts. Resultaten har 
dock bearbetats så att direkt jämförelse med SRM—proven kan ske. Kyleffekt Q och 




Nominell elmotor- Slagvolym, Nominellt varvtal n
effekt kW bi /h r/min
MH2 ca 3 ca 15 ca 2950
NH2 ca 3 ca 15 ca 2950
DH2 ca 3 ca 15 ca 2950
PH2 ca 2,5 ca 13 ca 2950
QH2 ca 2,5 ca 13 ca 2950
RH2 ca 3,5 ca 18 ca 2950
SH2 ca 2 ca 12 ca 2950
Alla kompressorer hade elmotorer för 380 V, 3_fas och 50 Hz.
4.2.2.3 Provutrustning
Bestämning av driftdata skedde genom anslutning av respektive kompressor till 
institutionens kalorimeter. Denna kalorimeter framtogs i samband med ett examens­
arbete av Hugo Johansson, där en detaljerad redogörelse för dess funktion ges. Kalori­
metern innehåller en förångare, innesluten i en köldbärarekrets och en vattenkyld 
kondensor. Förångaren, köldbärarekretsen inklusive pumpen och elvärmepatronerna är 
inbyggda i en isolerad aluminiumlåda. Alstrad kyleffekt är lika med pumpens och 
elvärmepatronernas eleffektförbrukning plus värmeinläckningen genom aluminiumlådan, 
sedan stationära driftförhållanden inträtt.
4.2.2.4 Provresultat
I FIG 4.36 - 4.42 visas Q och É som funktion av t . I FIG 4.36 har även fabrikant-
c. K kfK
data lagts in. FIG 4.43 - 4.44 visar ^ som funktion av tryckförhållandet. Medel­
värdet av för BH5 - GH5 och LS5 har inritats i figurerna. R22 proven från KTH 
uppvisar betydligt högre verkningsgrader än SRM-proven samt därmed en bättre överens­
stämmelse med [l] . I FIG 4.45 - 4.46 visas t som funktion av t och t
Ku 2.K
4.2.3 Provdata från värmeväxlarkapacitetsprov
Vid förångarproven och kondensorproven, vilkas resultat senare redovisas i denna rap­
port, användes kompressor TH5a respektive TH5b. Köldmedieflödet- m^. och totala Carnotska 
verkningsgraden har beräknats med hjälp av mätdata från dessa prov.
Kondensorproven med kompressor TH5 b är utförda med en modifierad värmepump av typ TA
3 - XI
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3001, vilken före proven haft några tusen timmars gångtid. Dessutom finns här en fyr- 
vägsventil med placering som i FIG 5.5. Denna ventil kan ha ett visst
läckage mellan hög- och lågtryckssida, vilket i så fall medfört lägre kyleffekt och 
lägre 7?ct.
I FIG. 4.4/ redovisas E och m som funktion av t . FIG 4.48 visar 77 som funktion 
K K 2 K
av p /p . Kompressor TH5 b ger lägre 77 än TH5a. Detta kan bero på ovannämnt läck- 
IK 2K tGu
age i fyrvägsventilen. Om läckageflödet i kg/s är konstant minskar 77 mera vid lägre
K/t
förångningstemperaturer på grund av minskande kompressorkapacitet mätt som m^., Högre
kondenseringstryck ger också större läckage på grund av lägre volymitet hos gasen i
läckagespalten. Genom spalten kan man förvänta sig att ljudhastighet för gasen inträff




I avsikt att få en indikering på kompressorlivslängden hos en värmepump utfördes 
hos SRM prov vid långtidsdrift med hög arbetstemperatur. De provade kompressorerna 
var en hermetisk, DH5, med R502 och en semihermetisk, ISI, med R12.
Kompressorerna provades i en apparatur enligt FIG 4.50. Med hjälp av värmebalans 
för kondensorn och en flödesmätare av turbintyp i sugledningen fastställdes köld- 
medieflödet, se FIG 4.50, med två av varandra oberoende metoder. Dock visade sig 
turbinmätaren otillförlitlig, varför redovisade 9£s~ och ^^-värden baserar sig 
på kondensorberäkningen. Eleffektbehovet mättes såsom för ovannämnda kapaeitets- 
prov hos SRM. Med hjälp av tryckmätning vid kompressorinlopp och utlopp har 
sedan den volymetriska verkningsgraden 9£ och Carnot-verkningsgraden "7^, fort­
löpande beräknats efter driftperioder på 100 till 200 timmar. En gång i månaden 
har en mindre mängd olja och köldmedium urtappats kompressorn och sänts till 
Danfoss A/S, Nordborg, Danmark för analys av halten sönderdelningsprodukter. 
Danfoss har utvecklat ett avancerat kunnande på detta område för kontroll av 
effekten från olika driftbetingelser på kompressorlivslängden. Denna påverkas 
väsentligt av smörjoljans och köldmediets kondition. Ökande halt av sönder­
delningsprodukter från olja och köldmedium antyder för rimlig livslängd oaccep­
tabla drift förhållanden. De ur proven beräknade värdena för 9^ och 9^ lämnar 
en direkt information om kompressorns kondition. Påtagligt slitage och otäta
ventiler sänker och -vardena.
Kompressorfabrikanter varnar för en väsentlig risk för livs längdsförkortning 
på grund av smörjolje- och köldmediesönderdelning vid drifttemperaturer mätt 
på tryckrör vid kompressorutlopp överstigande +l40°C. Normalt bör temperaturen 
ej överstiga ca +120°C för maximal livslängd. Detta gör, att köldmedierna R12 
och R502 är att föredra framför R22, åtminstone vid uteluft-vattenvärmepumpar i 
svenska bostäder, se FIG k.35, 4.45, 4.46 och 4.49.






















p /p = 12P1K/P2K
En viktig sönderdelningsprodukt i köldmediet R12 diklordifluormetan är R22, 
monoklordifluormetan. FIG 1+.51 visar hur ^och halten av R22 förlöpt under 
hela provtiden. Danfoss omdöme om R22-halten är, att den ej ligger på riskabel nivå. 
Den snabba stegringen av halten i början av driftperioden bedöms som beroende på 
"inkörning" av kompressorn. Oljans kvalitet var under 5000 timmar av drifttiden 
enligt Danfoss utan anmärkning. Strax efter 5000 timmar noteras dock en lätt oxida­
tion av smörjoljan, vilket kan tas som en indikation på att drift förhållandet 
ligger på gränsen till de acceptabla. Tillsammans med de praktiskt taget oför­
ändrade värdena på och tyder långtidsprovet på att tryckrörstempera-
turer t^ upp till ca +ll+0°C ej är kraftigt livslängdsförkortande vid användning 
av R12. Det skall observeras, att temperaturerna vid tryckventilerna då är väsent­
ligt högre.
Kapacitetsproven har, se FIG 1+.26 till k .29, praktiskt taget samma värden för 
och 7^ vid lika tryckförhållande som i^ngtidsproven.
med^R502
För denna kompressor var den totala provtiden 2810 timmar med kontinuerlig drift. 
Under denna tid gällde
tlK = +49°C
t2K = -25°C
v = +120 till +130°C
Ku
P1K^Ï>2K 8,5
Vid samma driftförhållanden gav kapacitetsproven enligt FIG 1+.23 och 4.25
= 0,25 och = 0,33, vilka värden ligger något högre än långtidsprovets , 
se FIG 1+.52. I denna har också halter av sönderdelningsprodukter och främmande 
gaser i köldmediegasprovet presenterats. Observera att kvävgas och syrgas kan
37
härröra från initialmängder i provtagningsbehållare, och i kalorimeter. En ned­
gång av 0 - och H^-halter till ca en fjärdedel inträffade efter analysprov vid 
580 drifttimmar. Då bortföll kylvattnet till kondensorn, varvid åtföljande kon- 
densortryckstegring från kompressordriften fick kondensorns säkerhetsventil att 
öppnas. Härvid utblåstes ungefärligt halva köldmediemängden i systemet. Eftersom 
också inertgaser i köldmediesystemet i huvudsak utskiljs och koncentreras i en 
tubpannekondensors övre, gasfyllda del, utblåstes med stor sannolikhet merparten 
av i kalorimeter befintlig inertgas vid nämnda tillfälle.
Liksom för ISl-kompressorn har 7^ , och halter av sönderdelningsprodukter
ej signifikant förändrats under proven. Danfoss har också bedömt oljeproven som 
varande fria från nedbrytningsprodukter. Driftförhållandena skulle med ledning 
härav bedömas som ej nämnvärt livslängdsförkortande och därför acceptabla.
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Köldmedium: R502. t-„ - = 10°C
Kompressor: AH5
FIGUR 4.16 53SRM-prov. 
Koldmediu 
Kompressor: BH5










Köldmedium: R502. - t^ = 10°C
Kcropres sor : DH5
FIGUR 4.18
. kV . .
FIGUR 4.19 SRM-prov. 5g
Köldmedium: R502. - t2K = 10°C
Kompressor: EH5
FIGUR 4.20 SKM-prov.
Köldmedium: R502. - t^ = 10°C
Kompressor: FH5
FIGUR 4.21 58SKM-prov.




Köldmedium: R502. t-^K = +40°C
^Ki ~ ^"2K = 10°C
^Ct enligt ekvation 4.27
-- C ft 5 a.
FIGUR 4.23 60SRM-prov.
Köldmedium: R502. = + 50°C
^TU. ” fc2K = 10 c
’Z-Ct enligt ekvation 4.27
CH5ä
5 G 7 ö <J 10 M 1Z 13

FIGUR 4.25 62SRM-prov.
Köldmedium: R502. t^ = +50°C
tXi ~ fc2K = 10 C-
*Zs enligt ekvation 4.26.
FIGUR 4.26 63SFM-prov.
Köldmedium: R12. t. = +40°C
- t2K = 15 - 20°C. Zct enligt
ekvation 4.27.
FIGUR 4.27 SEM-prov.
Köldmedium: RL2. t. = + 50°C
±S\ Lf~±
- t2K = 15 - 20°C. o Ct enligt ekvation 
4.27.
FIGUR 4.28 65SRM-prov.
Köldmedium: R12. = + 40°C




Köldmedium: R12. t1T, = + 50°C
■ Lja.
tj^ - t2K = 15 - 20°C. Z s enligt ekvation
4.26.
FIGUR 4.30 SRM-prov.
Köldmedium: R502. Kompressor: DH5.
62 = ”K (i2K - L1 >
FIGUR 4.31 SRM-prov.
Kol<±nedium: R502. Kompressor: DH5 
2 s enligt ekvation 4.26.
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FIGUR 4.32 SKM-prov.
Köldmedium: R502. t^K = +40°C 
ha * fc2K = 10 C
FIGUR 4.33 70SRM-prov.
Köldmedium: R502. = + 50°C
^ - fc2K = 10°C
FIGUR 4.34 71SRM-prov.
Köldmedium: R12. = + 40°C
tRi - t2R = IS - 20°C
FIGUR 4.35 72SRM-prov.
Köldmedium: R12. t^K = + 50°C 
- fc2K = 15 - 20°
r<f S^x.yr'Cf'-
FIGUR 4.36 KTH-prov.













Köldmedium: R22. t^ - t^K = 10 
Kompressor: OH2
FIGUR 4.39 KÏH-prov.
Köldmedium: R22. F . - t = 10 - 18°C 
Litt.ref. [sj Kompressor: PH2
FIGUR 4.40 KTH-prov. 77
Köldmedium: R22. - t= 10 - 18°C
Kompressor: QH2
FIGUR 4.41 KTH-prov. 78
Köldmedium: R22. = 10 - 18°C
Kompressor: RH2.
FIGUR 4.42 79KTH-prov.











Köldmedium: R22. t^ = + 40°C 















Köldmedium: R22. t^K = + 50°C
mK*(i2" - ix ' )
6 - XI
FIGUR 4.45 82KTH-prov.
Köldmedium: R22. = + 40°C
Litt.ref. |_5J t^ - t2 = 10 - 18°C«— —i
FIGUR 4.46 83




Köldmedium: R22. = + 50°C















FIGUR 4.48 85Kdnpressorverkningsgrader från värmeväxlar­
proven. Köldmedium: R502.
m,K»(i2" “ !]_') . tik “ T2k
'Ct
2K
-/ — /o ~/é -2/ -25 -2j 4/ei/,y
+-/0 O — C ~/2 ~/é —20 \Z/'d - 5S°d











FIGUR 4.50 Rigg för långtidsprov 87
FIGUR 4.51 88Kompressorns verkningsgrader s och 
samt R22-halten son funktion av drifttiden. 
Kompressor ISI med R12.
FIGUR 4.52 89Kompressorns verkningsgrader och •> 
samt halter av N£, R13 och R23 san 
funktion av drifttiden.
Kompressor DH5 med R502.
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5. VÄRMEVÄXLARE FÖR VATTEN OCH KÖLDMEDIUM
5.1 Teori
5.1.1 Värmeöverföring
För värmeöverföringen vid vattenkylda värmeväxlare gäller
Q = k • A -ZA — m -S ‘(t -t.) ...............
m v v vu vi 5.1
Oleroende av om köldmediet genomgår fasändring eller ej vid värmeväxlingen, gäller ocks 
för överförd effekt
Q = \ .................................................................  5.2







FIG ' 5.1 visar de principiella temperaturförloppen för köldmedium och vatten i en 
kondensor och i en hetgasvärmeväxlare. För båda värmeväxlarna erhålles ett medelvärde p. 
temperaturdifferensen mellan köldmedium och vatten genom den logaritmiska medeltemeratu 
differensen beräknad enligt, se FIG 5.1
. = ^ 
m " ln^/z£ 5.h
I kondensorvärmeväxlaren är och temperaturdifferenserna mellan kondenserings- 
temperaturen t^, vilken oftast kan betraktas som konstant, och kylmediets temperatur vi( 
in- resp utlopp. I hetgasvärmeväxlaren är och temperaturdifferenserna mellan
de värmeutbytande medierna vid värmeväxlarens bägge ändar.
För en värmeväxlares totala värmegenomgångs faktor gäller
k . A OC- A.
i A • Ar m OC • au u 5.5
5.1.2 Värmeövergångstal vid köldmediekondensation
Vid kondensation av köldmedium kan förutsättas, att detta sker i filmform. Därvid gäller 
oberoende av om kondensationen sker i eller på ett horisontellt rör, att värmeövergånger 
kan uttryckas dimensionslöst med ekvationen
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r • g • 5.6
V>' -At
Varvid At är temperaturdifferensen mellan kondenseringstemperaturen t^ svarande mot 
trycket i kondensorn, och rörväggens temperatur och ämneskonstanterna gäller vätskefasen. 
Sker kondensationen utanpå ett rör, där den bildade kondensatfilmen fritt kan rinna längs 
rörets periferi och droppa av från underkanten blir C = 0,725, [l] - Vid kondensation 
inuti rör fås enligt [3] C = 0,64 då L/d < 350, och C = 0,5*+ då L/d ^ 1000. Är flera rör 
nlacerade över varandra kommer vid kondensation utanpå dessa medelvärdet av värmeöver- 
gångstalet att bli lägre än vid kondensation på endast ett rör. Det beror på att kondens- 
atet från de högre belägna röran droppar ned på de lägre varvid kondensatfilmtjockleken 
på dessa ökar. Enligt Nusselt är värmeövergångstalets medelvärde vid n rör över varandra, 
l/n °’°'* gånger mindre än vad EKV 5.6 anger.
5.1.3 Värmeövergångstal för vatten och köldmediegas
Vid strömning av vatten och köldmediegas i rör blir enligt [l]
Nu = 0,023 • Re0,8 • Pr0’1*
5.7
under förutsättning att vid vatten Re >10000 och vid köldmediegas Re >2300. Ämneskonstan­
terna ingående i Re och Pr skall här tas vid mediets medeltemperatur.
5.2 Försöksutrustning
5.2.1 Data för undersökta värmeväxlare
I avsnitt 5.3 - 5.6 redovisas resultaten från prov med tre olika värmeväxlare för vatten 
och köldmedium. Alla tre värmeväxlare har därvid provats både som hetgas-och kondensor- 
värmeväxlare. Nedan redovisas värmeväxlarnas viktigaste geometriska data, för värme­
växlare A och B uppmätta i [4] och för C från fabrikanten, samt fabrikantuppgifter på 
kapacitet och kylvattentryckfall. Enligt fabrikanterna är värmeväxlare B avsedd för 
hetgaskylning medan A och C är avsedda för kondensering av köldmedium. Värmeväxlar- 
typerna har dock utvalts för att vara lämpliga för båda dessa driftsförhållanden.
Värmeväxlare_A
är av typen dubbelrörvärmeväxlare med åtta rör på höjden och två på djupet, se FIG 5.2. 
De tre översta rörraderna är på den köldmedieberörda sidan flänsade. Växlaren är upp­
delad på två parallella kretsar för såväl vatten som köldmedium.
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Kylvattenrören är raka och rensbara genom losskruvning av gavlarna. Detta är en väsent­










ytterdiameter 15,9 mm 
innerdiameter l4,l mm 
total rörlängd 5,4 m
ytterdiameter 
vid flänsrot l6,l mm 
innerdiameter 14,1 mm 
■ flänsdelning 1,4 mm 
flänsdjup 1,2 mm 
flänstjocklek 0,5 mm 
total rörlängd 3,2 m
2
vattensida 0,38 m 
köldmediesida 0,72 m
Fabrikantuppgifter på kapacitet och kylvattentryckfall :
Kapacitet vid kondensering av köldmedium R22 k • A = 1090 W/ C, när t^ = + 40,6 C,
t . = + 29,4 °C och V = 1350 l/tim. Tryckfall för kylvatten enligt FIG 5.3. 
vi v
Värmeväxlare_B
är av typen rörslingevärmeväxlare, se FIG 5.2. Det flänsade röret, i vilket vattnet 
strömmar, är lindat l6 3/4 varv i spiral med en innerdiameter på 110 mm.
Geometriska data: Flänsat rör; ytterdiameter
vid flänsrot 13,7 mm 
innerdiameter 12,7 mm 
flänsdelning r,4'ittm 
flänsdjup 1,3 mm 
flänstjocklek 0,3 mm
Värmeutbytande ^
yta, vattensida 0,21 m
köldmediesida 0,65 m
Fabrikantuppgifter på kapacitet och kylvattentryckfall: Kapacitet vid hetgaskylning
k * A = 46 W/°C, när V = 8l l/tim.
v
Tryckfall för kylvatten enligt FIG 5.3.
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Värmeyäxlare_C
är en dubbelrörsvärmeväxlare. Innerröret har på den köldmedieberörda sidan yt~ 
förstoring, se FIG 5.2 visande tvärsnitt genom ett dubbelrör. Dubbelröret utgörs av 
en slinga med längden 6,71 m lindad sex varv i spiral.
Geometriska data: Ytterrörs innerdiameter 26,2 mm
Innerrörs ytterdiameter 19,1 mm 
innerdiameter 17,2 mm
—6 2
Fri strömnings area på köldmediesida 223 ‘10 m . Värmeutbytande yta pa vattensidä 
0,36 m . Fabrikant uppgifter för kapacitet vid kondensering av köldmedium samt kyl- 
vattentryckfall redovisas i FIG 5.3.
5.2.2 Provrigg och mätutrustning
För värmeväxlarproven har använts värmepump av typ TA 3001, vilken har luft som värme­
källa och vatten som värmebärare. För att kunna simulera olika driftsförhållanden modi­
fierades värmepumpen enligt FIG 5.1+. På luftsidan arrangerades en returkanal för luften 
genom förångaren. I kanalen placerades ett värmebatteri för injustering av förångnings- 
temperaturen. På vattensidan erhöll de två värmeväxlarna varsin vattenkrets. Variation 
av effektuttagen från värmeväxlarna möjliggjordes genom spädning med kallt vatten och 
recirkulation av uppvärmt vatten. För injustering av olika vattenflöden placerades en 
strypventil i vardera vattenkrets.
FIG 5.1+ visar principiellt köldmediekretsen. En detaljerad beskrivning av köldmedie- 
kretsen ges i FIG 5.5. Vid proven som alla körts med köldmedium R502 har använts den 
kompressor som i avsnitt 1+ betecknas TH5b, i vilket kapacitetsdata återfinns. Efter­
som lufttillförseln till underkylaren varit avstängd vid proven har ingen värmeeffekt 
uttagits ur denna.
De för utvärdering av proven erforderliga vatten- och köldmedietemperaturerna har upp­
mätts med kopparkonstanten termoelement kopplade till en potentiometerskrivare.
Köldmedietrycken har registrerats med kyImanometrar. Kylvattenflödet genom värmeväxlarna 
har bestämts med flödesmätare av typ Aquametro.
5.3 Prov vid kondensordrift
5.3.1 Temperaturdifferenser
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Av primärt intresse vid "bedömandet av en kondensorvärmeväxlare är den temperaturdiffer­
ens, mellan köldmediet och kylvattnet, som krävs för att överföra en viss värmeeffekt 
vid ett givet vattenflöde. Stor "betydelse har därvid också kyl vattentryckfallet, se 
nedan. För de tre värmeväxlare som provats som kondensorer redovisas i FIG 5.6 - 
5.l!+ överförd effekt Qp som funktion av temperaturdifferenserna^ och , se FIG 5.] 
vid fem olika vattenflöden.
Värmeväxlare A och B har vid proven körts motströms, dvs köldmedium och vatten har 
haft motsatt strömningsriktning, medan C körts medströms. Fyllda mätpunkter i FIG 5.6 
5.1^ anger, att provförhållandena givit en väsentlig underkylning.
5.3.2 Tryckfall för vatten.-
För vätskas strömning i rör, aktuellt för samtliga provade värmeväxlartyperna, kan för 
beräkning av friktionstryckfallet användas ekvationen
&P = fp ' ?
där w = 1* V/ TT • d .
5.9
Vid tekniskt släta rör, t.ex dragna' rör av koppar, kan friktionsfaktorn f bestämmas 
med Blasius samband:
0,158 ■  Be
-1/1*
5.10
I böj ar tillkommer en tryckförlust beroende på mediets omlänkning. Denna kan skrivas
Ap = <ST • 3 ■ 5.11
Motståndskoefficienten ! kan normalt anses beroende av endast rörböjens krökningsvinkel 
och förhållande mellan rörets krökningsradie R och diameter d. För böj ar med 90 ° 
krökningsvinkel och R/d =2-8 ligger ^ i området 0,2 - 0,3. Vid 90 ° - böj utan 
krökningsradie, dvs ett skarpt knä, sLr'Ç«*!.,
Enligt EKV 5.9 ~ 5.11 har med aktuella data för värmeväxlarna A, B och C, tryckfallet 
som funktion av vattenflödet beräknats och inlagts iFIG 5.15. För B och C med vatten­
röret lindat i spiral har vid bestämmandet av omlänknings förlusten ett varv betraktats 
o
som fyra stycken 90 - böjar med vardera motståndskoefficienten 0,30 respektive 0,20.
I FIG 5.15 återfinns även tryckfallet registrerat vid här utförda prov på värmeväxlarn
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A och C. Det kan konstateras, att det "beräknade tryckfallet för A och B är lägre än vad 
prov respektive fabrikant, FIG 5.3, uppger. Denna skillnad ligger sannolikt i att det 
beräknade tryckfallet baserats på en något för stor diameter. De geometriska data som 
redovisas i avsnitt 5.2 är nämligen, i brist på fabrikantuppgifter, uppmätta värden, 
vilka kan innehålla vissa mätfel. Som kan ses av EKV 5.9 är friktionstryckfallets 
beroende av diametern stort, Ap l/d'’. För värmeväxlare A och B medför t.ex en redu­
cering av diametern med 0,5 mm att friktionstryckfallet ökar med 20 - 25 %. För 
värmeväxlare C stämmer beräknat och uppmätt tryckfall väl överens.
5.3.3 Tryckfall för köldmedium
Några mätningar av tryckfallet på köldmediesidan har ej utförts. Teoretiskt kan dock 
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5.13
där vid kondensation x. = 1 och xu — 0- Vid förångning, aktuell i avsnitt 5.8, är
x. =- (t - t . ) • -d/r och x = 1. Friktions faktorn kan vid denna något överslags- 
l s 2i u
mässiga beräkning, sättas till 0,015.
Köldmedietryckfall i en värmeväxlare på en värmepumps högtryckssida innebär, att 
kompressorns effektbehov ökar på grund av högre behövligt utloppstryck. Vid värmeväxling 
från köldmediegas har detta tryckfall en större negativ effekt än vid kondensering av 
köldmediet. I det senare fallet medför tryckfallet en högre kondenseringstemperatur vid 
värmeväxlarens inlopp än dess utlopp. För en given värmeväxlare och överförd värme­
effekt blir då, om tryckfallets inverkan på värmeövergångstalet ej beaktas, överslagsvis 
endast hälften av tryckfallet en förlust, jämför FIG 5-16, enär medeltemperaturdifferens' 
enl^ mellan köldmedium och kylmedel då är given. Samma princip gäller förångning i en 
värmeväxlare, se avsnitt 6.3. Nu ökar dock även värmeövergångstalet mellan köldmedium 
och värmeväxlaryta med köldmediets strömningshastighet och tryckfall. Detta minskar i 
sin tur behövligt och därmed avtar också ytterligare det negativa inflytandet av 
tryckfallet.
En optimerad värmeväxlare kräver sålunda en beräkning av kostnadsminimum för summa av 
värmeväxlares anskaffningskostnad och kompressors drivenergibehov, jämför avsnitt 6.3.
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Dormait erhålls en sådan minimikostnad för tryckfall motsvarande några graders ändring 
av kondenserings- eller förångningstemperatur.
5 - 3.U Val av kondensortyp med hänsyn till kylvattentryckfall
För att korrekt kunna jämföra olika kondensorvärmeväxlare krävs, att detta görs vid det 
vattenflöde som blir aktuellt med hänsyn till tryckfallet i värmeväxlaren och det yttre 
rörsystemet samt tillgänglig pumpkapacitet.
I detta system har i FIG 5.17 inritats de systemtryckfall som erhålls med värmeväxlarn
, 2
A, B och C i ett rörsystem med tryckfallet APy = 0,0174 ' Vy representerande ett nor­
malt villavärmesystem. Tryckfallen har därvid hämtats från FIG 5.3. I figuren har även 
inlagts kapacitetskurvor för tre olika pumpar L, M och S.
Vidare har med hjälp av FIG 5.6 ~ 5.lå i FIG. 5.18 och 5.19, värmeväxlarnas temperatur 
differenseroch tÅ. uppritats som funktion av vattenflödet vid avgivna värmeeffekter 
Q = 3 och 8 kW. Med V^ bestämt av skärningspunkten mellan systemkurva och pumpkurva i 
FIG 5-17» har nu värmeväxlarnas temperaturdifferenser kunnat fastläggas i ovan be­
skrivna värmesystem. Dessa redovisas i FIG 5.20 och 5-21. Där kan konstateras att värmi 
växlare C ger den minsta temperaturdifferens mellan vatteninlopp och köldmedium för de 
större pumparna L och M, om värmeeffekten 0, överstiger c:a 3 kW.
För den minsta pumpen S är denna effekt c:a 2kW. Slingrörsvärmeväxlarna B har en annan 
karakteristik än dubbelrörsvärmeväxlarna A och C vad beträffar kapaciteten som funktion 
av temperatur-differensen. Detta torde bero på de principiellt annorlunda strömnings- 
förhållandena. I B blir köldmedieångans strömningshastighet relativt låg. Ökande värme­
effekt motsvaras av ökad kondensatmängd, vilken då ger allt tjockare kondensatfilm på 
de kylande rören och mellan dessas flänsar. Värmegenomgångstalet k försämras också för 
denna värmeväxlare med ökad effekt Q. Den relativt höga köldmedieånghastigheten i A och 
C ger kraftig turbulens hos kondensatet och minskad "effektiv" kondensatfilmtjocklek 
med ökat köldmedieflöde och Q, enär dessa värmeväxlares k-värde då ökar.
För att undersöka inverkan av det yttre systemets tryckfall har ovanstående figurtyper
också konstruerats för värmesystem med tryckfall på 0,5 • Ap och 2 • ûp , därip = 0,017^
• g J y y
• V . I FIG 5.22 har dessa systemkurvor uppritats tillsammans med kapacitetskurvan för
pump M. De genom FIG 5.18 och 5.19 erhållna temperaturdifferenserna redovisas i FIG
5.23.
På grund av pumpkurvans ganska flacka och linjära förlopp i det aktuella flödesområdet 
påverkas inte det inbördes förhållandet mellan värmeväxlarna så mycket av variationerna
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i det yttre tryckfallet.
Med här uppritade figurer har nu erhållits möjlighet att för ett givet värmesystem
kopplat till kondensorvärmeväxlaren bestämma den värmeväxlare som värmefaktormässigt
bör ge det bästa resultatet. De temperaturförlopp., som fås i systemet visas i FIG 5.2!*.
Med där använda beteckningar gäller under förutsättning att stationära driftsförhållanden -
råder, dvs värmeeffektavgivningen Q i kondensor och värmesystem är lika vid med tiden
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Lägre t ger lägre effektbehov för kompressor. För bästa totalekonomi måste dock bl.a 
anskaffningskostnaden för kondensorvärmeväxlaren beaktas. I följande exempel skall dessa 
förhållanden illustreras.
Värmepump installerad i villa. Värmepumpen arbetar med uteluft som värmekälla och ger 
värme till tappvatten, radiatorsystem och via sin kondensatunderkylare också till behövlig 
uteluft ventilation. Värmepumpens förångningstemperatur tniA antas vara -15 °C som medel- 
värde för rumsvärmesäsongen och dess värde för ?lct, se t ex avsnitt 4, är under samma 
period med hänsyn till underkylaren 0,4-2.
För radiatorsystemet gäller, jfr ovan: ( k • A ) = 200 W/°C
' H . 2
APy - 0,0174 ’ ( Pa ) med V^ i l/tim.
Pumpkapacitet enligt M i FIG 5.17.
Vid medelförhållanden under uppvärmningssäsong antas radiatorsystemets värmeavgivning 
Q = 3000 W vara densamma som värmeeffekten från värmepumpens kondensorvärmeväxlare under 
stationära förhallanden. Observera att sådana icke råder, om värmepumpen styrs genom 
till—och franslag av full effekt, vilket är normalt för villavärmepumpar, och värme­
pumpens värmeeffekt är större än rumsvärmesystemets. I detta fall kommer t . och t att
vi vu
stiga under kompressorns drifttid, varvid radiatorsystemets ( k • A ) ej primärt inverkar
7 -xi
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på t . Istället blir medelvärdet av t^ under kompressordriftperioden summan av t_^:s 
medelvärde under denna samt värmeväxlarens vid aktuell kondenseringsvärmeeffekt.
Årsbehovet för rumsvärmning antas vara Q = 18 000 kWh.
?S£äkningar
Med vattenflöden enligt FIG 5.17 ger ekvation 5 -1^ för värmeväxlaretyp
a  At = 3000 ■  3600/(910 • 1+200) = 2,8
v
B = 3000 • 3600/(535 • 1+200 ) = l+,8





= 2,8/(e2’8 • 200/3000 _•]_) = 2.3 9 6
B
= k,8/(ek’8 ' 200/3000
-1) = 12,7
C
= 2,6/(e2’6 ‘ 200/3000 _l).13i7
FIG 5.20 och EKV 5.17 ger för
A = 8,8 och därmed t = 20 + 8,8 + 13,6 - 42,4
B = 7,»+ = 20 + 7,4 + 12,7 = 4o,l
C = 7,1 = 20 + 7,1 + 13,7 = 4o,8
Dessa, olika kondenseringstemperaturer ger olika elenergibehov till kompressorn, 
jämför avsnitt 1+. Vattenpumpar av den här aktuella och ringa storleken har ett effekt­
behov som praktiskt taget är oberoende av arbetsförhållandena, dvs de olika flödena fö: 
värmeväxlarna ger ingen ändring i pumpenergibehovet. Ej heller förändras uteluftfläkts 
och styrutrustnings energibehov, varför värmefaktor 0 enligt ekvation 1+.8 kan använda 
för beräkning av kompressorns elenergibehov E för rumsvärmning. Här antas relationen
Q—./E. ha värdet 0,05. Sålunda gäller 
fK "t
Et = Q^t = Q/(92ct ’ T2^Tl t2) + 1 ^W^t^
= 18000/(0,1+2 • 258/(t1 + 15) + 0,95) kWh/år
och med de olika värmeväxlarna erhålls:
A E 18000/(108/57,i+ + 0,95) = 636O
B = 18000/(108/55,1 + 0,95) = 6190
C = 18000/(108/55,8 + 0,95) = 62I+O
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B ger det minsta energibehovet i detta fall, jämfört med A, som har det största, 170 kWh/ 
år lägre. Med ett elenergipris på 0,25 kr/kWh motsvarar detta drygt !+0 kr/år lägre 
driftskostnad, vilket skulle tillåta en merkostnad för B på i storleksordningen 300 kr 
jämfört med A för samma totalekonomi. Härvid bortses från den eventuella fördel värme­
växlare A har i rensbara kylvattenrör.
Värmeväxlarpriserna varierar kraftigt med typen. Dessutom är kapacitetsstegen relativt 
stora men prisskillnaden mellan olika storlekar av samma typ väsentligt lägre än 
proportionella mot kapacitetsskillnaden. Detta gör att optimeringsekvationer för 
kapacitet blir av mindre värde. Aktuella typer och storlekar bör undersökas till sin 
ekonomi enligt modellen ovan, när värmeväxlare skall väljas till typ och storlek. Av 
de ovan exemplifierade typerna är B den billigaste, C är något dyrare, medan A är 
ungefär dubbelt sa dyr som B. Givetvis kan också ytterdimensionerna påverka kostnaderna 
för inbyggnad i ett värmepumpaggregat och därmed också totalekonomin.
Oavsett om fabrikant ger kapacitetsuppgifter eller ej, måste för en korrekt ekonomisk 
utvärdering av en värmeväxlartyps ekonomi kapacitetsprov göras vid aktuella drift­
betingelser. För typer A och C finns uppgifter, se ovan, men dessa gäller starkt be­
gränsade driftbetingelser och gav vid jämförelse med här utförda prov väsentligt högre
kapacitet vid givet -Ji och V .
tv
Sasom riktvärde kan anges, att värmeväxlaren vid medeldriftförhållanden bör dimensioneras
5 • 0
for omkring 7 C. Om värmepumpen utförs så att den värmer ett vattenförråd, avsett 
som värmekälla för både tappvarmvatten och rumsvärmning, bestämmer normalt tappvarm- 
vattentemperaturen pa lägst ca +U0-C, vilken kondenseringstemperatur som erhålls. Denna 
kommer då att ligga kring +50 C oavsett behovet för rumsvärmesystemet. Ett sådan 
värmepump kommer alltså att få sämre driftsekonomi än om tappvatten- och rumsvärmesystem 
separat värmes från värmepumpen, t.ex genom alternativ drift för tappvattenvärmning och 
rumsvärmning eller genom utnyttjande av i huvudsak köldmediets överhettningsvärme i 
särskilt tappvattenvärmeväxlare.
5 . *+ Prov vid kylning av köldmediegas 
5.^.1 Kapacitet och värmeövergångstal
Vid värmepumpanläggningar eftersträvas en hög värmefaktor, bl.a genom att minimera kon- 
denseringstemperaturen. För tappvattenvärmning krävs dock en relativt hög värmeavgiv- 
ningstemperatur. Utnyttjas den höga temperatur som köldmediegasen har efter kompressionen 
att i en sk hetgasvärmeväxlare placerad mellan kompressorn och kondensorn, värma 
tappvarmvattnet kan behovet av hög kondenseringstemperatur undvikas.
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Hetgasvärmeväxlaren måste dock under sommarhalvåret, då inget bostadsuppvärmnings- 
tehov finns, fungera som kondensor. Därvid kommer stora värmeeffekter att överföras i 
värmeväxlaren under korta perionder, om ett eller få kapacitetssteg finns hos värme­
pumpen. För att vid detta driftfall erhålla tappvarmvatten med acceptabelt hög temperati 
och utan att kondenseringsstrycket blir för högt, måste hetgasvärmeväxlaren vid kondensc 
drift ha hög kapacitet och ge relativt små temperaturdifferenser mellan köldmedium och 
vatten, jämför FIG 5-6 - 5.1^.
Den maximala värmeeffekten som köldmediet kan avge, innan kondensation börjar, är, se 
FIG 5.25
= ™K ^ 1Ti ~ ll ) = “k Ck ’ ^ tTi ” tl ^ ............................................... .. 5'lu
Dock inträffar kondensation i hetgasvärmeväxlaren, där den köldmedieberörda ytans 
temperatur understiger kondenseringstemperaturen, även om det genomsnittliga tillståndet 
för köldmediet från värmeinnehållssynpunkt är överhettad gas. För dessa förhållanden 
redogörs i avsnitt 5.5-
De tre värmeväxlare som provats som kondensorvärmeväxlare enligt avsnitt 5.3 har även 
provats som hetgasvärmeväxlare. Samtliga värmeväxlare har vid proven varit motströms- 
kopplade. Resultatet från proven redovisas i FIG 5.25 - 27, där som ett mått på värme­





varvid Qt = K. • (t^ - t^ ) - mfc ‘ cfc * ( TTu 5 " mv ' cv ' { tvi V 5'
Skälet till att fl används som kapacitetsmått är, att vattentemperaturändringen normalt 
är relativt ringa i hetgasvärmeväxlaren och därmed blir II en praktisk och tillräckligt 
noggrann faktor för beräkning av värmeutbytet enligt EKV 5.19- Om kapaciteten fran 
prov beräknas enligt
QT s ?n
k ’ A = Ï4 = (T.............................. .
där 1^ = t . - t och t - t . är uppmätta värden, erhålls visserligen ett
1 Ti vu u Tu vi
mera generellt användbart värde men mer komplicerade räkningar. Då temperaturdifferenser 
normalt är ringa, vid vissa värmeväxlare mindre 1 C, kan dock mycket sma mätfel i t^ 
och t . ge stora fel i beräknat k * A enligt EKV 5*20. FIG 5*28 visar k * A som funk- 
tion av köldmedieflödet för värmeväxlar A och B vid vattenflödet 800 l/tim och för
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C vid 600 l/tim. Provvärdena har beräknats ur P+] , där för flertaliga prov 1^ 
var i storleksordningen 1 °C. Små mätfel i t och t ^ förklarar sålunda den relativt 
stora spridningen av k • A - värdena.
I FIG. 5.25 - 27 kan noteras, att kapaciteten är relativt oberoende av här aktuella 
vattenflödens storlek. Det beror på att värmeövergångsmotståndet på köldmediesidan är 
väsentligt högre än på vattensidan. För att belysa detta har i FIG 5.29 och 5.30 
uppritats värmeövergångstalet multiplicerat med ytan, c<.„ • ochcC^ • A^, för köldmedie- 
respektive vattensidan. Dessa kurvor har erhållits genom att värmeövergångstalet på 
vattensidan beräknats med EKV 5-7, se FIG 5.30. Med kapaciteten k - A enligt FIG. 5.28 
har sedan med EKV 5.5 värmeövergångstalet på köldmediesidan beräknats, se kurvorna 
märkta "prov" i FIG 5.29. Då värmeöverföringsytan på köldmediesidan i värmeväxlare C 
är okänd, har värmeövergångstalet för denna ej kunnat beräknas.
En jämförelse av kurvorna visande • A som funktion av flödet för respektive mediesida 
ger, att värmemotståndet, lika med l/(OC • A), är ungefär en tiopotens större pa köldmedie- 
än på vattensidan.
I FIG 5.29 har för värmeväxlare A och B även inlagts värmeövergångstalet på köld­
mediesidan beräknat med empiriska samband. Sålunda har för värmeväxlare A använts EKV 
5.7. Efter som gasen här strömmar i en ringspalt, har använts den hydrauliska diametern, 
lika med spalttjockleken. De flänsförsedda innerrörens diameter har därvid räknats till 
halva flänshöjden, dvs l6,l + 1,2 = 17,3 mm.
Värmeövergångstalet oCg för hela värmeväxlaren är beräknat som ett ytmedelvärde av värme 
övergångstalen för de båda delarna med flänsade och släta rör, dvs dessa har vägts med 
ytandelen för flänsade respektive släta rör, jämför FIG 5.32. För varmevaxlare B har 
värmeövergångstalet cC.. beräknats med ekvationen, [l] ,




Denna ekvation gäller egentligen för strömning tvärs ett friliggande ror utan flansar 
därav den mindre goda överensstämmelsen med de från proven beräknade varmeovergangs- 
talen. I detta fall har Re beräknats med hjälp av hastighet Wm enligt FIG 5.57, dvs 
som ett "längdmedelvärde" av hastigheten för köldmediegas som passerar roren 1 
spalten mellan värmeväxlarens ytter-och kärnrör. Som d^ har valts slingrörens yt 
diameter exklusive fläns.
Beräknas istället värmeövergångstalet med hjalp av EKV 5.7 för de två ringspalter som
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bildas m ellan slingrörens periferi och kärn- och y tterrö r m ed w såsom  ovan och varie
m °
ringspalts bredd lika m ed s^ /2 en lig t FIG 5.57 erhålls ännu någo t lägre <*-värden än  
från EKV . 5 .21 .
I en het gasvärm eväx lare m åste till sk illnad från i en kondensor och en förångare , se  
avsn itt 6 ., en betydande kö ldm ediegashastighet råda fö r rim lig t sto r värm eväx lary ta och  
kostnad . Salunda kan prak tisk t icke användas värm eväx lare av tubpannetyp m ed kö ld ­
m ed ium i pannan och u tvänd ig t ky lm edie- e ller kö ldbärartuberna. D enna värm eväx lare är 
m ycket van lig som  kondensor och förångare , m en tvärsn ittsarean för kö ldm edieströmmen  
är sa sto r, a tt van ligen egenkonvek tion för kö ldm ediegasen prak tisk t taget gäller. 
D etta ger fö r R12, R22 och R502 k-värden av sto rleksordn ingen 5 W /m2 °C , och alltså 10  
till ^+0 ganger stö rre y tbehov än de ovan provade värm eväx larna .
Sakans fabrikan tdata fö r en värm eväx lare som  hetgasky lare , kan m ed rim lig noggrannhet 
beräkn ing ske en lig t ovan ang ivna principer och ekvationer m ed beak tande av ström nings- 
fö rhållanden för val av  o f. - ekvation , 5 .7 e ller 5 .21 .
5 .^ .2 T ryckfall fö r kö ldm edium
Det kö ldm edietryckfall som fas i hetgasvärm eväx laren hö jer kom pressorns u tloppstryck . 
K om pressorn får därm ed arbeta m ed e tt stö rre tryckförhållande, v ilket kräver e tt ökat 
e ffek tbehov . O bservera dock att tryckfalle t b lir en "nödvänd ig" fö ljd av behovet av  
re la tiv t hög gashastighet fö r ekonom isk t op tim al sto rlek hos värm eväx laren , dennas 
kostnad ökar m ed lägre hastighet och kom pressordriftskostnad .
N ågra m ätn ingar av tryckfalle t på kö ldm ediesidan har ej u tfö rts. G astryckfalle t kan
dock beräknas m ed h jä lp av de i avsn itt 5 .3 .2 redov isade sam banden fö r enfasström ning .
D ärv id om skrives läm pligen EKV 5.9 och 5 .11 till
.2 2
AP = f1 ,mk • v • L /A ^ • d^
2 2
respek tive Ap = Ç  • v /A ^-2 . 5 .23
där A , betecknar kö ldm ediekanalens tvärsn ittsarea . För slä ta rö r fö ljer frik tions- 
fak to r f EKV 5.10 . V id rö r m ed stö rre y tråhet kan frik tionsfak to rn bestämm as m ed 
h jä lp av FIG 5.33 a. Ingångssto rheter är där R eynolds ta l och re la tiva y tråheten . 
För värden på m otståndskoeffic ien ten se avsn itt 5 .3 .2 .
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Med ovanstående ekvationer har gastryckfallet "beräknats för värmeväxlare A och C. 
Resultatet finns i FIG 5.31, där tryckfallet, omräknat till motsvarande kondenserings- 
temperaturändring At^ °C, uppritats som funktion av m^ • v.
I värmeväxlare A strömmar gasen i de tre första rörraderna tvärs flänsar, se FIG 5.32. 
Då flänsarnas inverkan på strömningsförloppet är okänt har för denna del två betraktel­
sesätt använts. Därav de två tryckfallskurvor för denna värmeväxlare i FIG 5.31. Den 
översta kurvan a har erhållits genom att betrakta det flänsade innerröret, som ett 
slätt rör med innerdiametern lika med fläftsperiferins diameter, dvs d = l6,l + 2 • 1,2
u
= 18,5 mm. Därvid har friktions faktorn satts konstant och lika med den som erhålles 
vid minsta köldmedieflödet för vardera av de två slingorna m^ = 0,01 kg/s.
Genom att betrakta det flänsade innerröret, som ett rör med ytterdiametern vid halva
flänshöjden, dvs dy =" l6,l + 1,2 = 17,3 mm, och med en ytråhet ys = 1,2 mm har den
undre kurvan b erhållits. På grund av den stora relativa ytråheten som dettabelraktelse-
sätt medför, y /cL = 0,1+2, har friktions faktorn ej kunnat erhållas direkt ur FIG 5.33 
s n ^
a. Vid Reynolds tal, ca 2 • 10 , har därför med hjälp av FIG 5.33 a friktionsfaktorn 
uppritats som funktion av relativa ytråheten, se FIG 5.33 b. Genom extrapolering har 
sedan den sökta friktionsfaktorn kunnat erhållas. Friktionsfaktorn vid ytterröret har 
beräknats med EKV 5.10. Medelvärdet av friktionsfaktorn i den flänsade delen av värme­
växlaren har sedan beräknats som ett ytmedelvärde av friktionsfaktorerna vid ytter- och 
innerröret.
I den oflänsade delen av värmeväxlaren har friktionsfaktorn ansetts konstant och lika 
med den som erhålls vid minsta köldmedieflödet enligt EKV 5.10. Övergången mellan rör­
raderna har betraktats som två stycken 90° -böjar med § = 1 och med tvärsnittsarean 
lika med den som råder i ringspalten. Förmodligen ligger det verkliga tryckfallet 
någonstans emellan de två kurvor som erhållits med ovanstående betraktelsesätt.
Vid tryckfallsberäkningen för värmeväxlare C har ingen speciell hänsyn tagits till 
ytförstoringen annat än att den reducerar den fria tvärsnittsarean. Friktionsfaktorn 
har ansetts konstant och lika med den som erhålls med EKV 5.10 vid m^ = 0,02 kg/s.
Tryckfallet i värmeväxlare B är på grund av den korta strömningslängden och stora 
tvärsnittsarean försumbart. ■ Beräkning har givit ett tryckfall på i storleksordning 
0,1 °C vid m^' • v = 10 kg m3/s2 .
5.5 SAMTIDIG GASKYLHIHG OCH K0NDEHSERING
Så snart värmeväxlarytans temperatur t på köldmediesidan understiger köldmediets 
kondenseringstemperatur t^ vid rådande tryck börjar kondensering på ytan även om
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köldm ediets m edeltem peratur ligger över kondenseringstem peraturen . Köldm edieångan  
in till rörväggen är näm ligen avkyld till dennas tem peratur, se FIG 5.3 I+ . Enlig t denna 
gäller för värm etransporten q från köldm ediet med m edeltemperaturen t till kylm ediet, 











t = (ot 't +<x *t )/(oc +oC ) 
y  k k v v " k v ' 5.25
Om endast en värm eväxlare finns på högtryckssidan m ellan kompressor och strypventil, 
kommer denna värm eväxlare att arbeta praktiskt taget helt som kondensor , jäm för FIG  
5 .3*1. Ren gaskylning och vätskeunderky lning tar ringa värm eväxlingsyta i anspråk för 
e tt optimalt arbetande eller läm plig t trimmat värm epumpsystem .
Används tva värm eväxlare pa värm epumpens högtrycks— eller värm eavgivningssida, en  
för vardera tappvatten- och rum svärm esystem , kan beräkningen av värm eeffektens för ­
deln ing m ellan dessa b li mycket komplicerad . Principiellt är förhållandena desamma 
som för en värm eväxlare i vilken tva separata kylm edelkretsar med olika ingångstem pera- 
turer inkopplats i serie fran köldm ediesidan sett. T [*i] redovisas för värm eväxlare- 
typerna A och B med vattenflödet 800 l/h sådana fördelningar vid olika ingångstem pera— 
turer till värm eväxlarna för de bada vattensystem en. FIG 5.35 visar försöksutrustn ing— 
ens princip och defin ierar använda beteckningar. M ed hjälp av de i [U ] redovisade mät­
värdena har FIG 5.3T - 5.52 fram tagits. FIG 5.36 visar de princip iella  tem peratur- 
och värm efördelningsförhållandena. M ed beteckningarna i FIG 5.35 och 5.36 gäller:
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för t_ > t 
Tu ^1 5.30
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ÔH = ( k . A )R " „ = m ' o ’ ■ '( t - t . ) 
mR vR v Rvu Rvi
5.31




där t « ( t + t )/2 
1 lTu IRu
Sri \ \ ( tTi tlTu 5.33
EKV 5.31 och 5.32 ger
( k ' A )R/ ( “vR 5.34
'iß och dr för annat tm än ovan angivet blir mycket komplicerat att fastställa 
mT mR Tu
eftersom i dessa fall läget i värmeväxlarna, där köldmediet just når kondenserings- 
temperatur först måste fastställas. Följande allmänna förhållanden kan dock utläsas ur 
ekvationerna ovan, figurerna och försöksvärdena vid lika vattenflöden genom värme­
växlarna :
1. Om den första värmeväxlaren efter kompressorn har samma vatteningångstemperatur som 
den andra, sker en större värmeeffektavgivning i den första värmeväxlaren. Detta 
är påtagligare för värmeväxlare A än B och för lägre förångningstemperaturer, dvs 
vid mindre köldmedieflöden och högre gastemperaturer efter kompression.
Orsaken till dessa förhållanden torde framförallt vara, att köldmediekondensatmängden
i den andra värmeväxlaren är större och därmed försämrar värmegenomgångstalet i denna,
jfr OC - och OC - kurvorna i FIG 5.3*1 samt förlopp av ( k • A ) - och ( k • A ) 
k km T R
- kurvor i FIG 5.37 - 5.52. Effekten blir mer märkbar vid lägre förångningstemperatur 
på grund av lägre köldmedieflöde och "turbulens" i köldmedievätskan. Värmeväxlare B, 
som är av kondensatdränerande slingrörstyp, blir därför mindre känslig för kondensat- 
mängden än typ A, som är av dubbelrörtyp med horisontella rör och i slutdelen får en 
väsentlig kapacitetssänkning från kondensatfyilningen, se även FIG 5.53.
Att den första värmeväxlaren har större temperaturdifferens mellan hetgas och vatten 
än den som gäller vid kondenseringen, torde icke bidraga till förbättrat värmeutbyte, 
enär samtidigt värmeövergångstalet vid gaskylningen är väsentligt lägre, jämför av ­
snitt 5.3 och 5.It. Dessutom sker kondensering ur den överhettade ångan direkt eller 
efter en kort sträcka, eftersom vattnet kyler värmeväxlarytan till kondenserings-
temperatur.
Man kan alltså icke halvera temperaturskillnaden mellan ingående vatten och konden­
serande köldmedium genom att seriekoppla två lika stora värmeväxlare på köldmedie­
sidan.
Ingående vattentemperaturer testämmer fördelningen mellan värmeavgivningarna från 
köldmediet. Är vattnet till den första värmeväxlaren lika mycket varmare än vattnet 
till den andra som behövlig temperaturskillnad mellan vatten och köldmedium för 
fullständig kondensering i den andra värmeväxlaren, sker ingen kondensering i den 
första. All värmeavgivning i denna är då från gaskylning. Såsom försöken visar, 
inverkar gaskylningensstorlek i ringa grad på behövlig temperaturdifferens mellan 
medierna i den andra värmeväxlaren. Till en del förklaras detta av att kondensering 
ur överhettad ånga ej kräver större temperaturskillnad till kondensatytan än ur 
mättad.
En approximativ metod att bedöma hur värmet fördelar sig mellan värmeväxlarna vid
olika kombinationer mellan ingående vattentemperaturer t . och t . kan erhållas
Tvi Rvi
med hjälp av försöksvärdena i FIG 5.37 till 5.52 och ekvationerna 5.26 - 5.33.
FIG 5.53 definierar använda beteckningar och ger en approximerad karakteristik för 
försöksvärdena.
För att undvika tidsödande passningsräkningar görs beräkningar för de olika kombina­
tioner av °ch t som är aktuella för värmepumpens eller kylanläggningens 
o
kompressor med c:a 10 C intervaller. Givet maste da också vara köldmedie- och 
kompressortyp för vilken t1K och t2K fastlägger t , och Q enligt avsnitt Ä.
samt m^, ' c^, m^ • c^, ( k * A och ( k * A ) vid drift av de båda värmeväxlarr 
separat med värmeavgivningen q^, dvs då respektive är noll. Värden för 
(k a)t och (k ' A)r kan erhållas för de provade värmeväxlartyperna A, B och C 
ur FIG 5.6 - 5.1Ä som (k • A)^ R = y ( 1* - 1^) / ln {^/^ ).
För värmeväxlare R blir då enligt EKVi. 5.3h och FIG. 5.53
Ri Rvi/vL = t - tD . = i /L • c. • ( 1 - e ( k ' A V( mvR ' cvvR 5.35
och analogt för värmeväxlare T
o/ = t - t 
Ti 1 Tvi
i = \ 1 f?:
m „ 'c • ( 1 - e 
vT v
mvT cv ’) 5.36
Värmeväxlartyperna med horisontella köldmedierör såsom A får värdet på faktorn a i 
FIG 5.53 omkring 0,3 till 0,5, enligt försöken det lägre värdet vid större köld-
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medieflöden. Väldränerande värmeväxlare, såsom typ B , får a-värdet mycket nära 0.
För de olika aktuella kombinationerna av t och t kan nu temperatur- och värme-
IK 2K
fördelningsförlopp enligt FIG 5-53 uppritas. Observera, att ett antaget värde på
t„ . eller t_ . låser det andra värdet, tm . respektive t_ för den aktuella 
Rvi Tvi Tvi Rvi
kombinationen av t, och t . Svagheten med metoden ligger sålunda i att värmeför- 
1K dix.
delningen för godtyckliga kombinationer av t^^ och t^ ^ ej kan avläsas ur ett dia­
gram, utan förutsätter ett flertal diagram enligt FIG 5.53 för olika t - t -
1K 2K
kombinationer. t„ . och tm . är ju egentligen två av det flertal faktorer som fast- 
Rvi Tvi
lägger t och t . Dock torde det praktiska behovet av värmefördelningsbestämningar 
1K dix
kunna täckas av högst c:a 10 diagram för en normal anläggningstyp använd för bostads-
värmning. I den beskrivna metoden tas ingen hänsyn till värmeväxlarnas egenskaper
vid endast gaskylning. En förutsättning för att kunna bortse från denna egenskap är
att värmeväxlaren vid endast gaskylning, såsom provade typer A och B, har ett
( k • A ) - värde, som är minst c:a 1,5 gånger köldmedieflödets värmekapacitet
m^ . c^ i gasfas. I detta fall blir köldmediegasens temperatur sänkning minst c: a
80 l av t . - t .. Ur diagramtypen 5,53 erhålls nämligen Q_ som om denna gaskylning 
Ti Tvi _ 1
skulle vara 100 % av t^ - t^^, d v s blir högst 25 % för stort vid avläsningen.
5.6 Prov vid förångardrift 
5.6.1 Kapacitet
Vid varmgasavfrostning ändras driftförhållandet i en kondensorvärmeväxlare till för- 
ångning av köldmedium. För att avfrostningen skall ske snabbt måste denna ha hög värme­
överföringskapacitet också vid förångardrift, dvs förångningstemperaturen skall ligga 
högt. Som värmekälla vid avfrostning används vanligen värmesystemet. Exempelvis, i en 
villa med normal dimensionering av rumsvärmesystemet erhålls vid slutet av en varmgas­
avfrostning av en uteluftförångare c: a + 15 °C ingående vattentemperatur. Avfrostningen 
sker då inom c:a b minuter. Det är också fördelaktigt om förångningstemperaturen ej 
understiger 0 °C med hänsyn till frysrisken.
Den teoretiska beräkningen av k-värdet för en vattenvärmd förångare är principiellt 
densamma som för en luftvärmd, se avsnitt 6.1. Värmeövergångstalet för vatten- eller 
vätskesidan beräknas enligt EKV 5.7 som gäller strömning i rör, vilket är aktuellt 
för värmeväxlartyperna i denna undersökning. På köldmediesidan kan vid punktkokning 
utvändigt horisontella rör i behållare, t.ex som i värmeväxlare B, värmeövergångs­
talet, enligt [l] , beräknas med
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<X = F • q2/3 ............................................................ 5.37
kok
Konstanten F beror av köldmedium och förångningstemperatur. Följande värden, uttryckta i 
( W/mI 2 )1//3/ °C, kan därvid användas för F:




För kokning i horisontella rör hänvisas till samband redovisade i avsnitt 6.1.Värme­
växlare B och C, har här provats vid förångardrift. Resultaten av dessa prov redo­
visas i FIG 5.5b och 5.55, där kapaciteten k - A = Q/o^ uppritats som funktion av 
köldmedieflödet. Eftersom tryckfallet på köldmediesidan i värmeväxlare C var mycket 
stort, vid här provade driftfall c:a 11 °C, togs hänsyn till detta vid bestämningen av 
. Värmeväxlare B hade betydligt lägre tryckfall, mindre än 1 °C, och någon korrektion 
härför gjordes därför ej, se temperaturförloppkurvorna i respektive figur. Vid vissa 
förångardriftfall gav proven mycket låg kapacitet, sannolikt på grund av delvis täppt 
stryporgan, ett kapillärrör, med åtföljande filmkokning. Detta fenomen har icke erhållit 
för värmeväxlartyperna vid varmgasavfröstning i värmepumpar i praktiskt drift. Prov­
aggregatet har dock vid flertaliga tillfällen öppnats på köldmediesidan, bl.a för värme­
växlarbyten. Varför med stor sannolikhet lödslagg, metallspå etc kan ha fastnat i kapill 
ärröret. Om kapillärröret ej förutsätts blockerat, måste överkokning ske vid eventuellt 
inträffande filmkokning, då ju avkokningen blir mycket ringa, medan kapillärrörets kapa­
citet är oförändrat hög. För samtliga prov erhölls en mycket kraftig överhettning, se 
FIG 5.57, vilket måste innebära till ringa del fylld förångare, dvs för låg kapa­
citet hos kapillärröret.
Erfoderlig temperaturdifferens för filmkokning med R502 återges i FIG 5.56. För mät­
punkterna i området märkt "Filmkokning" i FIG. 5.5^ och 5.55 har beräkningsmässigt kon­
staterats, att temperaturdifferensen på köldmediesidan varit ungefär lika med eller 
högre än den som krävs för filmkokning, i en större eller mindre del av värmeväxlaren.
I värmeväxlare C, där kokningen sker i en ringspalt med sådan strömningshastighet, 
att förloppet ej kan betraktas som kärlkokning bör dock erfoderlig temperaturdifferens 
för filmkokning vara högre än den som anges i FIG 5.56.
I FIG 5.5!+ har även för värmeväxlare B inlagts den kapacitet som erhålles vid beräkning
utnyttjande EKV 5.37, för värmeövergångstalet vid kokning. Hänsyn har därvid tagits 
till ytbehovet för en mindre överhettning. Värmeövergångstalet för köldmediegasen har
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d å  b e r ä k n a t s  s å s o m  f ö r  h e tg a s k y ln in g , s e  F IG  5 .2 9 , d o c k  m e d  k o r r e k t i o n  f ö r  d e t  
n u  a k tu e l l a  t i l l s tå n d e t . V a t t e n s id a n s  v ä rm e ö v e r g å n g s ta l  h a r  b e s t ä m ts  m e d  E K V  5 .7  
t i l l  6 1 0 0  W /m ^  ° C  v id  a k tu e l l t f l ö d e . F ö r k l a r i n g e n  t i l l  a t t  d e  b e r ä k n a d e  k a p a c i t e t s -  
v ä r d e n a  s å  v ä s e n t l ig t  ö v e r s t i g e r  d e  u p p m ä t t a  ä v e n  u t a n f ö r  o m r å d e t m e d  r i n g a  f ö r å n g a r f y l l -  
n in g  o c h  s a n n o l ik  f i lm k o k n in g , k a n  l i g g a  i  a t t d e  m e l l a n  f l ä n s a r n a  b i l d a d e  å n g b u b b lo r n a  
" f a s tn a r "  o c h  b lo c k e r a r  k ö ld m e d ie v ä t s k a n s  k o n ta k t m e d  r ö r v ä g g e n . F lä n s a r n a s  e f f e k t s k u l l e  
a l l t s å  v id  f ö r å n g n in g  s n a r a r e  k u n n a  v a r a  n e g a t i v  ä n  p o s i t i v .
F ö r v ä rm e v ä x l a r e  C  b ö r  k o k f ö r lo p p e t v a r a  l i k a r ta t  m e d  d e t s o m  s k e r  v id  k o k n in g  i  e n  
k a n a l m e d  c i r k u l ä r t t v ä r s n i t t . D ä rm e d  s k u l l e  d e  s a m b a n d  s o m  s e n a r e , i  a v s n i t t 6 .1 ,  
r e d o v i s a s  f ö r  k o k n in g  i  h o r i s o n te l l a  r ö r  v a r a  t i l l ä m p b a r a .
M e d  E K V 6 .8  g ä l l a n d e  f ö r  f u l l s t ä n d ig  f ö r å n g n in g  h a r  v ä rm e ö v e r g å n g s t a l e t p å  k ö ld ­
m e d i e s id a n  b e r ä k n a t s  f ö r  d r i f t f a l le t  t ^  =  ~  6 ° C  o c h  m ^  =  0 ,0 5 1  k g / s  v a r v id  m e d  h ä n s y n  
t i l l  y t f ö r s to r i n g e n  p å  k ö ld m e d ie s id a n  d e n n a  b e t r a k t a t s  s o m  b e s t å e n d e  a v  1 9  s ty c k e n  
p a r a l l e l l a  r ö r  m e d  d i a m e te r n  l i k a  m e d  s p a l t t j o c k le k e n , s e  F IG  5 .2 . M e d  e n  v ä rm e -  
u tb y t a n d e  y t a  a v  h a lv a  m a n te ly t a n  f ö r  d e  1 9  r ö r e n  f å s  f ö r  k ö ld m e d ie s id a n A  =  7 2 0 0  W /
° C  s o m  m e d  e t t  v ä rm e ö v e r g å n g s t a l p å  v a t t e n s id a n  a v  3 6 0 0  W /m 2  ° C , b e r ä k n a t  m e d  E K V  5 .7 ,  
g e r  k -A “ *  1 1 0 0  W /° C . R ä k n a s  p å  k ö ld m e d ie s id a n  s o m  o m  y t f ö r s to r i n g e n  in t e  f a n n s  b l i r  
k  ' A ^ IO O O  W /° C . O b e r o e n d e  a v  o m  h ä n s y n  t a s  t i l l  y t f ö r s to r i n g e n  p å  k ö ld m e d ie s id a n  e l l e r  
e j g e r  a l l t s å  b e r ä k n in g  m e d  t i l l ä m p b a r a  s a m b a n d  e n  k a p a c i t e t p å  m e r ä n  tv å  g å n g e r  d é n  
u p p m ä t ta . D e t b e r o r  f ö rm o d l ig e n  t i l l  s tö r s t a  d e l e n  p å  a t t  f ö r d e ln in g e n  a v  k ö ld m e d ie t  
ö v e r  t v ä r s n i t t s a r e a n  v a r i t  o jä m n . K ö ld m e d ie k a n a l e r n a  s o m  b i l d a s  a v  d e n  v e c k a d e  " f l ä n s -  
p l å t e n "  n å s  s a n n o l ik t e j a v  l i k a  s to r a  k ö ld m e d ie v ä t s k e f lö d e n .  E f t e r  s t r y p n in g e n  in n e ­
h å l l e r  ju  k ö ld m e d ie v ä t s k a n  e n  s to r  m ä n g d  å n g a . E r f a r e n h e t s m ä s s ig t f å r  m a n  e n  v i s s  
s e p a r e r i n g  a v  å n g a  o c h  v ä t s k a , v a r f ö r  t r o l i g e n  e n  d e l  k a n a l e r  b l i r  n ä r a  " to r r la g d a " ,  
m o t s v a r a n d e  e n  r in g a  f ö r å n g a r f y I ln in g . D e t b ö r  o c k s å  f r a m h å l la s  a t t  E K V  6 .8  f r a m ta g i t s  
f r å n  p r o v  m e d  r ö r d i a m e te r a r  p å  t r e  t i l l  f y r a  g å n g e r  d e n  s o m  ä r  a k tu e l l f ö r  v ä rm e ­
v ä x l a r e  C .
J ä m f ö r s  e g e n s k a p e r n a  e n l i g t b e r ä k n in g  o c h  p r o v  h o s d e  b å d a  v ä rm e v ä x l a r t y p e r n a  B  o c h  C
. . . .  . o
v id  f ö r a n g a r d r i f t  b l i r  ty p  C  v id  d e  n o rm a la  d r i f t f a l l e n  m e d  t  ^  +  1 0  t i l l  + 2 0  C ,
d v s  s o m  v id  lo k a lk y ln in g  o c h  v a rm g a s a v f r o s tn in g ,  d e n  n å g o t b ä t t r e , o b s e r v e r a  d o c k  d e n  f ö r  
l å g a  k a p a c i t e t e n  h o s  k a p i l lä r r ö r e t .  D e r a s  k a p a c i t e t s o m  k o n d e n s o r e r v id  v ä rm e p u m p d r i f t ,  
s e  a v s n i t t 5 .3 , ä r  u n g e f ä r  j ä m b ö r d ig . I  p r a k t i s k  d r i f t i  v ä rm e p u m p  h a r  d e s s a  b å d a  
v ä rm e v ä x l a r e  m e d  k o r r e k t f u n g e r a n d e  s t r y p o r g a n  s å s o m  f ö r å n g a r e  g iv i t t p å  c : a  0  ° C  
v id  t  ^  =  +  2 0  ° C  o c h  h e rm e t i s k  k o m p r e s s o r  p å  1 3  m ^ /h  s l a g v o ly m  m e d  R 2 2  e l l e r  R 5 0 2 .
5 .6 .2  O l j e a c k u m u le r in g
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Värmeväxlare av typ B "bör ge större ackumulering av olja, cirkulerad i systemet av 
kompressorn, än typer A och C, eftersom gashastigheten i den är lägre.
Gashastigheten i värmeväxlare B framgår av följande ekvation:
w = m, v/A ................................... ............
m K m 5.3
Arean A^ framgår av FIG 5.57. För att kontrollera den ackumulerade mängden mättes 
köldmediets oljehalt, efter det att köldmediecirkulationen stoppats genom kompressor­
stopp och olja avtappats från värmeväxlarens köldmedieinlopp,se FIG 5.58.
FIG 5.58 visar mängden olja som uppmätts i köldmediet, dels som funktion av köld- 
medieflödet, dels som funktion av förångningstemperaturen t2„. Dessutom visas hur 
överhettningen varierat med köldmedieflödet.
Proven visar att värmeväxlartypen ger ringa oljeackumulering, varför någon risk för at 
den skall förorsaka kompressorhaveri på grund av oljebrist ej föreligger. Separata pro 
med den i detta prov använda kompressortypen, se FIG 6.19 har givit en cirkulerad 
oljemängd på 0,U till 0,8 % viktprocent olja från kompressorn. Oljehalten i värme­
växlaren har vid detta prov varierat mellan 0,2 och 3,4 % med medelvärde omkring 
1 %.
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FIGUR 5.27 137Kapaciteten K_^ scm funktion av köldmedie- 
flödet vid olika vattenflöden för värme­
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FIGUR 5.35 Försöksutrustning för kapacitetsbestämning 




FIGUR 5.36 ïtemperatur och värmefördelningsförhållanden 
för två seriekopplade värmeväxlare, 
se FIGUR 5.35
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FIGUR 5.37 Temperaturförlopp i två seriekopplade 
värmeväxlare av typ A san funktion av 
Qp/CQr + Qr)
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FIGUR 5.38 Temperaturförlopp i två seriekopplade
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FIGUR 5.41 151Tanperaturförlopp i två seriekopplade 
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FIGUR 5.42 152Temperaturförlopp i två seriekopplade
värmeväxlare av typ A san funktion av
Qp/CQp + Qr)
FIGUR 5.43 153Temperaturförlopp i två seriekopplade 
värmeväxlare av typ A son funktion av 
Qj/ (Öp + Qr)
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FIGUR 5.44 Temperaturförlopp i två seriekopplade 
värmeväxlare av typ A son funktion av
d/fdp + Qr)
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FIGUR 5.45 Temperaturförlopp i två seriékopplade 
värmeväxlare av typ B som funktion av 
V (Op + Or )
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FIGUR 5.46 Temperaturförlopp i två seriekopplade 
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FIGUR 5.48 Tenperaturförlopp i två seriekopplade 
värmeväxlare av typ B son funktion av
Q/^r + V
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FIGUR 5.49 Tanperaturförlopp i två seriekopplade 
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FIGUR 5.50 160Temperaturförlopp i två seriekopplade 
värmeväxlare av typ B son funktion av
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FIGUR 5.53 163Karakteristiska, approximerade tanperaturför­
lopp för två olika typer av seriekopplade 
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FIGUR 5.56 Erforderlig tanperaturdifferens för film- 
kokning vid kokning i behållare. R502.
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6 FÖRÄHGARE-, FLÄKT OCH STRYPVENTILUTRUSTNING
6.1 Teori för värmeöverföring och tryckfall vid, luftberörda förångare
6.1.1 Värmeöverföring
Värmetransporten vid förångare kan uttryckas som
Q = k . a ..................................................
2 m
6.1
där är medeltemperaturdifferensen mellan de värmeutbytande medierna.
De temperaturförlopp som uppstår i en förångare kan representeras i enlighet med FIG 6.1. 
Ett bra mått på medeltemperaturdifferensen fås genom den s.k logaritmiska medeltemperatur­
differensen vilken definieras som




In i Iff* 
u
där lÆ och är temperaturdifferensen mellan förångningstemperaturen och det kylda 
mediets temperatur vid in- respektive utlopp.
För värmegenomgången vid förångare bestående av flänsade rör gäller




A + «• A )
ru fl
6.3
varvid eventuell överhettningsdel hos förångaren måste behandlas separat eftersom dess 




Flänsverkningsgraden, 3 , som förutom flänsarnas utförande, beror av värmeövergångstalet, 
, kan uttas med beräknings diagrammet i FIG 6.2.
6.1.2 Värmeövergång och tryckfall på luftsida
Värmeövergångstalet Oi vid flänselementets luftberörda sida är beroende av lufthastig 
heten, geometrin samt ytans beskaffenhet. Överslagsvis gäller enligt [l] vid forcerad 
luftströmning då
w 1,5 m/s att
Oi = 18 • v, 0,6 W/m2 °C 
u fr
medan vid w < 1,5 m/s gäller
6.5
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Où = 120 • w °’3 W /m2 °c ......................................................................... 6.6
u  fr
där w är lu ftens hastifÿ iet i m /s just fram för elem entet.
För en m era allm än och fö ru tsä ttningslös beräkn ing av värm eövergångsta le t och tryckfalle  
fö r lu ftströmm en m ellan flänsarna hänv isas till [6] . Såsom överslagsform el fö r be ­
s täm ning av tryckfalle t kan dock fö ljande tjäna:
. 5 • Z o  2  . 2
A p = ------ §  L ‘ Wfr ........................................................................... 6,T
där Z = an ta l rö rader i lu ftström ningsrik tning v id rö rdeln ing 1+0 - 60 mm  
s = flänsdeln ing i mm
6 .1 .3 Värm eövergång och tryckfall på kö ldm ediesida
S tröm nings fö rloppet i flänselem entets rö r kan indelas i en tvåfasström nings del m ed kokan  
kö ldm edium  och en enfasström ningsdel m ed överhettad kö ldm ediegas, se FIG 6.1 .
För värm eövergången v id kokande kö ldm edier strömm ande genom  horison te lla rö r gäller, 
en lig t [1+] v id fu llständ ig förångn ing
Nu = 1 ,0 • 10~2 ( Re2 • ) ° ...........................................................................  6.8
och v id ofu llständig förångn ing
Nu = 1 ,1 ' 10-3 ' Re • K ^132  ................................................................................  6 .9
För de d im ensionslösa ta len gäller därv id
N usselts ta l Nu = l-^ , , • d ./ ^
kok i
Reynolds ta l Re = 1+ • m ^/ ( TT • d^ '/*• )
K oktale t ^kok = ( L ■  g )
D e i ekvationerna 6 .8 och 6 .9 ingående äm neskonstan terna , värm eledn ingsta l och dynam isk  
v iskosite t, v ilka skall tas v id genom snittlig fö rå .ngn ingstem peratu r , finns redov isade i 
F IG 6.3 .
Ekvation 6 .8 anger m edelvärdet av värm eövergångsta le t över hela innery tan v id  A t„ = 5 -
T °C . Enlig t FIG 6.1 är A t.. = t.. - t„ .
o o 2u
För det "lokala" värmeövergångstalet, , som uppträder vid överhettningen av köldmedie-
gasen gäller under förutsättning att strömningen är turbulent, dvs Re>2300, enligt [l] 
att
Nu = 0,023 • Re0,8 • Pr°,!* ............................................................................................ 6.10
där Ku =&■ .. . d./iX , Re = w * d./\? och Prandtltalet Pr = M • c/A . 
o i i /
Köldmedietryckfallet i en förångare med horisontella rör och n stycken rörböjar kan 
uttryckas med ekvationen
2
AP = f + ( ^ Xj- + 5_ . \ fi_ . ( ** ' ............ 6-1!
L m v x 2 J tm ' L ' TT * d.
m " d. i
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Enligt [5] gäller för medelvärdet av den uppträdande friktionsfaktom
f = C • K , 1/1+ 'Re _1/1* ....................................................................................  6.12
m Kok
där vid oljefritt köldmedium C = 0,0185 och vid närvaro av olja C = 0,053.
För medelvolymiteten gäller om vätskans volym försummas
v = x v" ............................................................................................................................ 6.13
m mm
där v^ är volymiteten vid. övre gränskurvan och genomsnittlig förångningstemperatur. Medel­
värdet av den specifika ångmängden x^ beror av kokförloppet, dvs av förångarens utseen­
de. Enligt [5] gäller för R12 och R22
x = k,k ' d1^ • L_1//2 ..................................................................................................... 6.lU
m
Rörböjarnas motståndsfaktor, ^ , är summan av två stycken motståndsfaktorer, ^ Qm +
7^ , där den första hänför sig till omböjningsförlusten och den senare till friktions-
förlusten. I [5] anges tillämpbara värden påj’^ Vid oljefritt medium kan sättas
7? = 0,8 - 1,0 och vid närvaro av olja b = 1,1 _ 1,3. Den andra motståndsfaktorn be-
iom om
räknas enligt
< , = 2 • f • • ................................................................................................... 6.15
fm m d.
i
där är längden av en rörböj.
För friktionstryckfallet som uppstår vid strömning av medium utan fasändring, t.ex vid 
den överhettade köldmediegasens strömning i slutet av förångaren, gäller för raka rör,
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F rik tion sfak to rn , f , ä r h ä r v id  tekn isk t s lä ta rö r ca 0 ,015 . Fö r te räkn ing av värm e- 
ö v e rg ång sta le t m ed ekva tion  6 .8 , 6 .9 och 6 .10 ska ll kö ldm ed ie flöde t pe r s linga m ^ an ­
v ändas , lik som  även v id  te räkn ing av try ck fa lle t m ed ekva tion '6 .11 och 6 .l6 . K om pressorn s  
k ö l  dm e  d ie  f lö d e m ^ tlir dock fö r fö rånga re m ed en s linga lik a m ed m .
S tröm n ing stry ck fa lle t i fö rånga ren ger som  nega tiv  e ffek t e tt läg re in sugn ing stry ck fö r
kom presso rn och sänk t k apac ite t m en hö jt d riv e ffek tb ehov pe r upp tagen värm em ängdenhe t i
fö rånga re . D en kok tem pera tu rsänkn ing try ck fa lle t ge r, m ed fö r dock en ökn ing av1^ , se
F IG 6 .1 . Fö r e tt g iv e t tlir så lunda mind re och så lunda t^ ,. hög re , v ilk e t re -
m  u  2 i
duce ra r sänkn ingen av t^ m ed ovannäm nda n ega tiv a  e ffek ter. Ö vers lag sv is tlir hä lften  
av t^  - t^ sänkn ingen av kom presso rn s "fö rångn ing stem pera tu r" jäm fö rt m ed om  try ck fa ll 
e j e rh å lle s . O kad s tröm ning shastighe t och try ck fa ll m ed fö r å and ra s id an e tt s tö rre  
v ä rm eövergå ttg s t& l och en s tö rre , v ä rm e tran spo rt pe r g rad . tem pera tu rd iffe ren s . E tt op ti-  
m ering sp rob lem fö re ligge r så lunda , v ilk e t närm are sk a ll behand las sena re i av sn itt 6 .3 .
6 .2 Försöku tru s tn ing
6 .2 .1 Appara tu tru s tn ing
V id de undersökn inga r [t ] , [8 ] , [9 ] och [10 ] som  ligge r till g rund fö r av sn itte t 6 ha r 
sex o lik a fö rånga re p rova ts . D essa h a r a lla v a rit lu ftb e rö rd a flän se lem en t m ed fläk t fo r ­
c e rad lu ftg enom ström n ing . D eras da ta redov isas i TAB 6 .1 . D e ha r v id a lla  p rov u tom  e tt, 
se av sn itt 6 .8 , v a rit m o ts tröm skopp lade. V ida re ä r p roven genom fö rda u tan fuk tu tfä lln ing  
u r lu ften .
F ö r a tt e rh å lla en så jäm n hastighe tsfö rd e ln ing  som  m ö jlig t över fö rånga ren s fron ty ta , 
h a r fö rånga rfläk ten , av cen trifuga ltyp , sug it lu ften genom  e lem en te t. L u fth as tighe ten  
h a r reg le ra ts m ede ls t m ellan fö rånga re och fläk t in s tu ckna s tryp sk ivo r.
V id p roven ha r använ ts en he rm e tisk  kom presso r, i av sn itt 4 benäm nd TH 5 . P å g rund av  
kö ldm ed ie try ck fa ll i sug ledn ing m ellan fö rånga re och kom presso r ä r sug try cke t P _„(t_ T_ )
dix dix
fö r kom presso rn någo t läg re än try cke t ^2u^2u^  f° ranSa ren s u tlopp . I F IG 6.h
finn s in rita t kom presso rn s sug try ck som  funk tion av fö rångn ing stry cke t . T rycken anges  
d ä r i m o tsva rande m ättn ing stem pera tu re r .
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I samma figur redovisas även köldmedietryckfallet i förångare A. Flertalet beräkningar 
gjorda i detta avsnitt 6 gäller nämligen denna förångare.
Vidare finns i FIG 6.5,uppmätt från proven, kompressorns eleffektbehov E^, i för­
ångaren genererad kyleffekt Q2 samt i kondensorn avgiven värmeeffekt Q^, allt som 
funktion av förångningstemperaturen t^.
FIG 6.6 visar hur köldmedieflödet beror av förångningstemperaturen beräknat utifrån 
värmebalans på kondensorn.
Vid förångarproven har tre olika termostatiska strypventiler och en handreglerad stryp- 
ventil använts, se TAB 6.2.
Kondensorn har varit av tubpannetyp och vattenkyld.
Vid proven har genomgående köldmedium R502 använts.
6.2.2 Mätutrustning och mätmetodik
Vid bestämning av värmeupptagningen till förångarna, dvs kyleffekten Qg, har dessa 
varit placerade i kalorimeterrum, vilket i sin tur låg i ett klimatrum, se FIG 6.7.
I klimatrummet har med där befintlig kylmaskin hållits samma temperatur som i kalori- 
meterrummet, varigenom värmeutbyte mellan rummen eliminerats. Upptagen värme av den 
provade förångaren kan därvid med god noggrannhet bestämmas som den till kalorimeter- 
rummet förda eleffekten från elpatroner och förångarfläkt.
Eleffekter tillförda kompressor samt elpatroner och fläktmotor har bestämts genom 
mätning av förbrukad elenergi med kWh-mätare för en viss tidsperiod.
Alla temperaturer har uppmätts med koppar-konstantan termoelement kopplade till potentio- 
meterskrivare.
Trycken i köldmediekretsen har mätts med manometrar, vilka kalibrerats innan och efter 
proven.
Lufthastigheten före elementet har mätts med vinghjulsanemometer.
Kylvattenflödet genom kondensorn har bestämts genom uppmätning av utströmmad vatten­
volym för en viss tidsperiod.
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TAB 6.1 Förångare med rör i lin,je
Förångare A B C D E F
B x H x D (mm) 1+00 x 600 x 300 4oo x 6o8 x 304
Rör i höjd/djup 12/6 16/8
Rör d^/d^ (mm) 15,9/14,1 9,4/7,7
Antal parallellkoppl 
slingor, N 1 2 4 4 8 16
Rörlängd per slinga 
inkl krökar, L , (m) 35,9 17,9 8,9 16,3 8,0 3,8
2
Flänsyta, A (m ) U4.,U 47,2
Yta luftsida
Afl + Aru (m2) 45,7 48,5
2


















Typ Fabrikat, beteckning Dysa
I rapporten anv 
"beteckning
Termostatisk Flica TMXC 3,0 i
Termostati sk Danfoss TE-2 spec ii
Termostatisk Danfoss TJE-X2 3,0, 4,0 in
Handreglerad — Handreglerad
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6.3 Optimal rörlängd 
6.3.1 Val av lämplig rörlängd
De geometriska faktorer som påverkar värmeövergången på en förångares köldmediesida 
är förångarrörets längd och diameter. Vid kokning i ett förångarrör, där man har full­
ständig förångning, ökar värmeövergångstalet på köldmediesidan med större rörlängd, om 
yttelastningen är konstant. Huvudsakligen teror detta på att strömningshastigheten hos 
köldmediet då ökar. Större rörlängd med given värmetillförsel per längdenhet, dvs 
konstant ytbelastning, kräver då större köldmediemängd att avkoka för den ökade to­
tala tillförda värmeeffekten. Givetvis förstoras också härigenom värmegenomgångstalet 
för förångaren. Ökad rörlängd innebär dock större köldmedietryckfall i förångaren och 
ett lägre sugtryck för kompressorn, vilket minskar dess kapacitet. Optimal rörlängd 
blir därmed den rörlängd, som ger det högsta värmegenomgångstalet beräknat på tempera­
turdifferensen tg - t^, se FIG 6.1, vid i övrigt fixerade betingelser.
Med användande av samband givna i [U] och [lj har den optimala rörlängden beräknats 
för köldmedium R502 i förångare med flänsade slingor av 3/8" och 5/8" rör. Resultatet 
av beräkningarna återges i FIG 6.8. Vid dessa beräkningar har antagits drift utan 
oljeavskiljare, varvid den s k totala friktionsfaktorn satts lika med 0,05. Den totala 
friktions faktorn kan dock variera något omkring detta värde medförande en ändring 
av den optimala rörlängden enligt FIG 6.8 med ca - 5 %■
I figuren kan observeras den optimala rörlängdens beroende av förångningstemperatur 
och ytbelastning. Vid konstant ytbelastning kommer sjunkande förångningstemperatur att 
ge minskande optimal rörlängd. För en given kylanläggning minskar kompressorns köld- 
mediecirkulation dock när förångningstemperaturen sjunker, varför ytbelastning då 
också minskar. Resultatet blir att den rörlängd som ger den optimala kapaciteten 
ökar vid sjunkande förångningstemperatur. Som ett exempel har i FIG 6.8 inritats 
den rörlängd, som är den optimala för en anläggning med kyleffektdata, enligt FIG 6.5 
och förångare med data enligt TAB 6.1. Jämför även med nedan redovisade prov.
Enär den optimala rörlängden varierar med förångningstemperaturen, kommer en värme­
pumpanläggning med uteluft som värmekälla inom hela driftsområdet, med t„T^ mellan 
o
-30 och +5 C, ej kunna ha optimal rörlängd. Valet av rörlängd måste avvägas med 
hänsyn till de förångningstemperaturer, som i huvudsak råder vid drift, kostnader för 
parallellkoppling av rörslingor samt problem med fördelning av köldmedium mellan dessa 
slingor. Vid beräkningen av optimal rörlängd har ingen hänsyn tagits till kapacitets- 
förlust genom den ojämna köldmediefördelning, som ofta erhålls mellan parallellkopplade
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slingor, ej heller till kostnader för parallellkoppling av rör, fördelardyser för 
strypventil etc.
6.3.2 Försök med olika rörlängder
Mot bakgrund av de optimala rörlängder, som framtagits på teoretisk väg och redovisats 
i FIG 6.8 har prov med sex förångare med olika rörlängder och två olika rördimensione: 
genomförts, [7J . Resultaten från dessa prov visas i FIG 6.9 och 6.10, där erhållen 
kyleffekt och förångningstemperatur t^u har uppritats som funktion av ingående
lufts temperatur, t^.
Då förångarbatteriernas utförande på luftsidan obetydligt skilt sig, för A - C är 
2 2totala ytan A = 45,7 m och för D - F är A = 48,5 m , är kapacitetsskillnaderna mellan 
förångarna i huvudsak att hänföra till skillnader på köldmediesidan på grund av olika 
rörlängd och rördimension.
Resultaten från proven stämmer väl överens med vad teorin anger för optimal rörlängd, 
FIG 6.8.
6.3.3 Slutsats
Vad som här avses med optimal rörlängd hos en slinga i en förångare är den längd som 
ger den högsta förångningstemperaturen t2 vid given ingångstemperatur t^ hos 
luften - värmekällan. Parallellkoppling av rörslingor i ett förångarelement medför 
följande nackdelar:
1. Behov av fördelardysa till strypventil och fördelar- och samlingsrörsarrangemang.
2. Risk för kraftig kapacitetssänkning hos förångarbatteri med termostatisk stryp­
ventil vid olika värmebelastning på de parallellkopplade slingorna, t ex vid ojämn' 
fördelad luftströmning och ojämn påfrostning. Den termostatiska strypventilen 
släpper ej in mer köldmedievätska i förångarbatteriet än vad som totalt kan avkoka 
och få en viss överhettning. Slingor med mindre värmelast kan då ge köldmedievätsk 
vid sitt utlopp. För att blandningstillståndet från samtliga slingor skall bli 
överhettad ånga krävs alltså kraftig överhettning i de mera värmebelastade slingor: 
Totalt erhålls då ringa köldmedietillförsel och låg förångarkapacitet.
177
3. Risk för vätskeöverkokning från förångare av samma skäl som under 2 ovan, om 
termostatisk strypventil eller lågtrycksflottörventil ej används.
1*. Sämre kapacitet och risk för vätskeöverkokning vid varmgasavfrostning på grund 
av fördelningstehov även för detta driftsfall.
Den "praktiskt" optimala rörlängden blir därför längre än i FIG 6.8. Om ett för- 
ångarbatteri kan utföras med endast en rörslinga av en längd ej över 1,5 à 2 ggr den 
enligt ovan utförda beräkningen, bör en slinga väljas.
Speciellt har problem redovisade under punkt 2 ofta visat sig ge kraftig kapacitets- 
reduktion. Eventuellt kan det för större batterier vara lönsam t att förse varje 
slinga med en termostatisk strypventil med känselkropp på slingans utlopp från 
batteriet.
6.4 Lufthastighetens inverkan på förångarkapaciteten  
6.4.1 Beräkning och prowärden
Vid förångare av typ flänselement med forcerat drag ökar värmeövergångstalet på 
elementets utsida med ökad lufthastighet. Även förångarens geometri sam t ytans 
struktur kommer att påverka värmeövergångstalet. Högre lufthastighet innebär också 
större tryckfall Över flänselementet, vilket i sin tur medför större fläkteffektbe- 
hov.
I avsnitt 6.1 har redovisats samband för överslagsmässig bestämning av värmeöver­
gångstalet på flänselements luftsida, ekvation 6.5 och 6.6. FIG 6.11 visar värmeöver- 
gångstalets beroende av lufthastigheten enligt [8] . Resultatet där hänför sig från 
omfattande prov på batterier med flänsdelning 3 mm sam t 5/8" och 3/8" rör. Dessa 
prov omfattar även batterierna A och D, se TAB 6.1.
För att mera direkt åskådliggöra lufthastighetens inverkan på förångarkapaciteten  
redovisas i FIG 6.12 resultatet från beräkningar utförda för förångare A och med 
kompressorkapacitet enligt FIG 6.5 och 6.6 . Beräkningarna, som grundar sig på 
värmeövergångstal på luftsidan enligt FIG 6.11 och på köldmediesidan enligt ekva ­
tion 6.8 är genomförda för lufthastigheterna w^. = 1,5 - 2,0 - 3,0 - 4,0 m/s vid




Exempel^ Beräkning av förångarkapacitet.
G ivet: Förångare A, data enligt TAB 6.1. Köldmedium R502. Kompressorkapacitet
enligt FIG 6.6. Köldmedietryckfall enligt FIG 6.k. Kondenseringstemperatur 
t = +ltO°C, temperatur innan strypventil tg = +39°C, köldmedieöverhettning
At.. = 6°C. Lufthastighet w„ =2,0 m/s, lufttemperatur t . = - 0 C. Luft-
° 3 Ir
flöde V = Afr ■  wfr m /s.
Antag t = -14,0°C. FIG 6.6 ger mK = 0,038 kg/s.
Kompressorn. ^ • A ig = 38 • (3^,7 - 2^7,0) = 3713 W varvid entalpierna
tagits ur entalpitryck-diagram för R502.
Qp.
Förångaren. n9> ______ _________  - (t - t„. ) =
nvx 2u 2i




2 • 1006 • 1,3
5,it = 2,69°C
« 'A 'Ax ..lit - 2,69 
m ln(llt/2,69)
6,86°C
Omskrivning av ekvation 6,8 ger för köldmediesidans värmeövergangstal




. _1 ,• \ , 0,lt0 1 _
- • (q. —r—> d. “
= 7,7 10
-3 i , nr . in-2,-l , 3713 . 0,038 'O.itO . ___ 1___  = 105g w/m2°((1,86 10 ) • ( x a8 0,0litl) O .Olltl 1UW w/m 1
där ämneskonstanterna tagits vid medelförångningstemperaturen
t = -lit + = -11,3°C ur FIG 6.3. För utsidans värmeöver gångst al gäller enligt
FIG 6.11 vid vfr = 2 m/s att = 17 W/m2°C.
Med flänsverkningsgradens ^ = 0,87 5 bestämd ur FIG 6.2, och försummat värmemotstand i 
rörväggen blir den totala värmegenomgångsfaktorn , enligt ekvation 6.3
kA = 17 • (1,3 + 0,87 • itlt.lt) + 1059 • 1,28 = h52 W/ C
Ekvation 6.1 ger nu = h^2 * 6,86 = 3101 W . 
dr
Eftersom förångarkapacitet en Qgp är lägre än kompressorkapaciteten Q^ï ^iar ^2u 
för högt. Driftpunkten ligger alltså vid ett lägre -
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Antag t = -15»0 °C. i, = 0,0362 kg/s.
På samma sätt som vid t„ = -l4 °C fås nu för 
2u
Kompressorn: Q_T. = 36,2 (344,2 - 21*7,0) = 3519 W.
2Ü
Förångaren: = 15 -
oC.
3519
kok = 7,7 • 10
0,24 • 2 • 1006 • 1,3 
3
5,2 = 4,19 °C . 'J' = 8,48
(i 87 • 10 ^ • (35À3. . 0.2P.362,





■ [17 • (1,3 + 0,87 • 44,4) 1011 1_ .T.• 1.28J 445 w/ C
Q2F = 445 • 8,48 = 3774 w
Hu är Q2F > Q2Kj vilket indikerar att driftpunkten ligger någonstans emellan t =
- -l4 och -15 °C. Genom att approximera funktionerna Q = f (t. ) och Q = f(t .
o 2K 2u 2F 2u j
med räta linjer i intervallet t = -l4 till -15 C har aktuell driftpunkt erhållits 
grafiskt, se FIG 6.13, till t2u = -14,7 °C och Q = 3580 W.
I FIG 6.l4 och 6.15 visas resultat från prov [9] och [lo] på förångare A med olika
lufthastigheter. Proven omfattar lufthastigheterna wf = 1,5 - 1,9 - 3,2 - 3,9 - 5,3
m/s, vid kondenseringstemperaturen t. = 4o°C för FIG 6.14 och t = 55°C för FIG
, 1K lk
6.15. Eftersom beräkning av kurvorna i FIG 6.12 gjorts med de i prov [Qj och [lo]
uppmätta köldmedietryckfallen, är kurvorna i FIG 6.12 och 6.l4, vilka gäller för
= +4o°C, direkt jämförbara med varandra. En sådan jämförelse visar på god överens­
stämmelse .
6.4.2 Värmefaktoroptimal lufthastighet
En ökad lufthastighet genom förångaren ger alltid en högre kyl- och värmeeffekt hos an­
läggningen, enär förångningstemperaturen höjs, givetvis dock högst till ingående lufts 
temperatur t^. För värmefaktorn finns dock ett optimalt värde. I detta fall är det 
förhållandet mellan värmeavgivning och totalt energibehov som skall vara maximalt.
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En optimeringsbéräkning med hänsyn till alla faktorer som inverkar pa optimal luft­
hastighet genom flänshatteriet blir orimligt komplicerad. Om man endast tar hänsyn till 
inflytandet av lufthastigheten på förångarelementets och kompressorns kapacitet, samt 
kompressorns och förångarfläktens eleffektbehov medtas de västenligaste storheterna för 
värmefaktoroptimering. Resultatet kommer då att vara praktiskt sett det riktiga. Här ska 
redovisas ett exempel på en sådan beräkning grundad på de prov som genomförts enligt ova 
Beräkningen avser en värmefaktoroptimering för värmepumptillämpning vid klimat och 
bostadsvärmesystem typiska för Sverige.
Vid val av fläktkapacitet och lufthastighet måste ljudalstringen från fläkten beaktas. J 
större fläktkapacitet, dvs högre lufthastighet, desto högre ljudnivå erhålls. Behövlig 
ljuddämparutrustning ökar också strömningstryckfallet, fläkteffektbehovet och därmed 
den primära ljudeffekten. Sålunda växer ljudproblemet med värmepumpens storlek och luft­
hastighet genom förångarbatteriet. Eventuellt behövliga ljuddämpares tryckfallsökning 
kommer att förskjuta den för värmefaktorn optimala lufthastigheten mot lägre värden.
En högre lufthastighet ger en höjning av flänsytans temperatur och därmed lägre uteluft­
temperatur före det frostutfällning sker på flänsytan. En sänkning av avfrostningsbehove 
fås. Praktiska prov med lufthastigheter kring 2,0 m/s har dock visat, att totalenergi­
behovet för varmgasavfrostning i svenskt klimat kräver c:a 3 % av en värmepumps totala 
energibehov vid ei} villainstallation, där värmepumpen täcker mer än 95 % av årsvärme- 
behovet. Praktiskt torde därför inflytandet från lufthastigheten på värmepumpens total­
energibehov vara av ringa betydelse.
Beräkningen av för värmefaktorn optimal lufthastighet är genomförd på ett värmepumpsyste 
enligt FIG 6.l6. Från systemet avgivet värme kan med där använda beteckningar skrivas
Ql = \ + Q2 + Qf + Ép ..........................  6-IT
där utläckningsförlusterna Q satts till 100 W samt pumpens eleffektbehov Ep 
till 220 w. Till systemet totalt förd eleffekt är
VW + =S+ÉP ..... ......... 6,18
där effekt É för styrning av systemet satts till 30 W. Eleffektbehovet för fläkten med
s
total verkningsgrad 71 är
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ÊF1 =\ -APL-
VL = ^ -A PL - Afr fr 6 .19
där lu ften s tryck fa llôp över flän sbå tterie t och tillhö rande kana lsy stem  beräknats en lig t, 
Jj
se EKV 6 .7
A pL =  -§ L • wfr +A pLy ...................................................................................... 6>2°
& p som  rep resen te ra r tryck fa lle t i kana lsy stem et bero r på de ttas u tfö rande . N edan redo -
■  ty
v isas beräkn ingar, därzp = 60 Pa ochA p = 2l+0 Pa an tag its . Fö r a tt även undersöka in -
Ly  L y
verkan av fö rångarbatte rie ts sto rlek på den op tim ala lu fthastighe ten om fa tta r beräkn ingar ­
n a sex o lik a ba tte rie r, AA - FF , m ed da ta en lig t TAB 6 .3 .
TAB 6 .3 Förångare m ed z ick -zackstä lld a rö r.
Fö rångare  AA BB CC DD EE FF
B redd (mm ) 300 300 1+50 1+50 6OO 6OO
R ö r i hö jd ,
n jj/d jup , Z  T /7 11 /T 10/ 1+ 1 1 /7 7 /7 11 /7
H ö jd /D jup
(mm ) nH • 51+ ,85 /Z  • *+7 ,50
R ö r d /d .
U 1
(mm ) 15 ,9 /l!+ , 1
A n ta l para lle ll-  
kopp l. slingo r, N 1 2
V ärm eu tby tande  
rö rlängd , L (m ) lU ,7 23 ,1 18 ,0 3 l+ ,7 29 ,1+ 1+6 ,2
F län sy ta , A  ,
(m2 ) f l 23 ,6 37 ,1 28 ,9 55 ,6 1+7 ,2 7 l+ ,l
Y ta , lu fts id a  
Afi+AruU 2) 2k’3 38 ,2 29 ,8 57 ,3 1+8 ,6 76 ,1+
Y ta , kö ld - 0 ,65
m ed iesida
Ari (m2 )
1 ,02 0 ,80 1 ,5U 1 ,30 2 ,05
F länsar :
T jock lek  :




a lum in ium flän sar
F ron ta rea
Afr (m2 ) 0 ,115 0 ,l8l 0 ,2 l+T 0 ,272 0 ,230 0 ,362
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Kompressordata har hämtats från kompressor TH5a, dvs kapacitet och eleffekthehov har 
kunnat fås ur FIG 6.6 resp 6.5.
Bestämning av i förångaren upptagen kyleffekt har skett på samma sätt som i exemplet 
"Beräkning av förångarkapacitet", tidigare redovisat i detta avsnitt, 6.k. Därvid har på 
köldmediesidan för värmeövergången använts ekvation 6.8 och för tryckfallet ekvation 6.1 
För luftsidans värmeövergångstal har använts värden enligt FIG 6.11, vilka korrigerats 
med hänsyn till att batterierna AA-FF har zick-zackställda rör medförande en ökning av 
värme öve rgångstalet på T, 9, 10 och 13 % vid lufthastigheterna respektive 1,5 - 2,2 - 3,1 
och 4,0 m/s. För driftstemperaturerna gäller:
Till förångarbatteri ingående lufts temperatur t . = ± 0 °C
J-jl
Kondenseringstemperatur t = + 1+5 C
1K
Kondensattemperatur innan strypventil t = + 10 C
Överhettning i för ångaren At.. = 10 °C
o
I FIG 6.17 har uppritats kyleffekt, avgiven värmeeffekt och kompressorns eleffekthehov 
som funktion av lufthastigheten för värmepumpsystemet med de sex olika förångarna.
Efter beräkning av eleffektbehovet för fläkten med ekvation 6.19, där dess totala verk­
ningsgrad satts lika med 0,50, har värmefaktorn beräknats som förhållandet mellan tota! 
avgivet värme och tillförd eleffekt, se ekvation 6.17 ~ 6.20
EK + Q2 Q + EZ£ 6.21
ek + efi+ es + ep
Värmefaktorn som funktion av lufthastigheten har uppritats i FIG 6.18. De heldragna 
kurvorna visar värmefaktorn vid ett tryckfall i kanalsystemet på 60 Pa medan de streck- 
prickade kurvorna hänför sig till ett tryckfall på 2Uo Pa.
Den optimala lufthastigheten förskjuts mot lägre värden både vid ökning av förångaryta
och det yttre tryckfallet k>p .
ty
I figuren kan också konstateras, att kurvorna är ganska flacka kring den för värmefaktori 
optimala lufthastigheten. En hastighet varierande omkring den optimala med 0,2 à 0,3 m/s 
ger praktiskt sett ingen ändring av värmefaktorn.
FIG 6.18 visar också det värmefaktoroptimala luftflödet för de olika batterityperna.
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6.1*. 3 Ekonomiskt optimal lufthastighet
För att illustrera den ekonomiska betydelsen av valet av fläkt- och förångarbatteri- 
storlekar redovisas i TAB 6.4 installationskostnader för de olika batterialternativen 
enligt TAB 6.3 med optimal luftflöde enligt FIG 6.18 liksom inverkan på värmepumpens 
energibehov vid ett par tillämpningar.
Såsom kostnadsunderlag har använts för år 1980 gällande riktpriser på aktuella batterier 
och fläktar. Kostnaderna innefattar också den storleksberoende delen i kanalsystemet för 
uteluften, här förutsatt ha 0,5 m längd från luftintagsspjäll till värmepump och 1,2 m 
längd från denna till luftutblåsningsspjäll. Ju större luftflöde som väljs desto grövre 
kanaler fordras, eftersom lufthastigheten i systemet förutsätts fixerad. Någon hänsyn har 
dock ej tagits till eventuellt behov av ljuddämpning med åtföljande installations- 
och fläktdriftkostnadsökning ej heller till utrymmeskostnader. Givetvis ger ett mindre 
luftflöde här mindre sådana kostnader. Behövs längre kanaler än de minimala som ovan an­




















Årligt elenergibehov E^ för värme­
pumpen vid värmeavgivningen





AA 3 000 2,54 5910 9840
BB 3 T00 2,65 5660 9430
CC 3 600 2,65 5660 9430
DD 4 000 2,76 5U30 9060
EE 3 800 2,75 5450 9090
FF 5 300 2,9b 5100 8500





E = 5600 
15
E25= 9330
Kostnadsskillnaden mellan de värmefaktoroptimala batteriutförandena enligt TAB 6.4 och 
det sistnämnda utförandet blir vid elenergipriset 0,22 kr/kWh enligt TAB 6.5.
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TAB 6.5
Batterityp Installationskostnadsändring Elenergikostnadsändring (kr/år)
kr E15 E25
AA -100 +68 +110
BB +6oo +13 + 22





FF +2200 -110 -180
Endast utförande EE och FF kan sålunda möjligen ekonomiskt konkurrera med Batteri EE med 
3luftflödet ll+OO m /h eller w = 1,6 m/s. Då har, såsom ovan påpekats, ej hänsyn tagits 
till större utrymmesbehov för kanaler och i fall FF också för förångarbatteri samt till 
eventuella kostnader för ljuddämpningsutrustning och därav betingat strömningstryckfall 
för luften.
Med hänsyn till samtliga faktorer som påverkar en värmepumpinstallations totala årskostna 
erhålls optimala lufthastigheter w på normalt mellan 1,5 m/s och de som FIG 6.18 ger, 
dvs omkring 2,3 m/s för optimala batteristorlekar. Det högre värdet gäller för förångar- 
batterier utan behov av särskilt kanalsystem, t.ex vid fri uppställning utomhus och ljud- 
dämpningsanordningar. Som riktvärde kan w = 2 m/s väljas.
6.5 Oljans inverkan på förångarkapaeiteten
Deplacementskompressorer, exempelvis kolv- och skruvkompressorer, kastar ur sig smörjolja 
vid drift. En del av oljan befinner sig i ångfas. Oljan följer därefter med köldmediet ut 
i systemet, även om oljeavskiljare används och cirkulerar sålunda genom detta. Kvalitativ 
får denna oljetransport i köldmediet flera ogynnsamma effekter på anläggningens kapacitet. 
Då oljan orsakar en ångtrycksnedsättning i förångaren, får man ett lägre sugtryck och 
mindre kapacitet vid en given förångningstemperatur. Oljan löser i sig en mindre mängd 
köldmedium. Det i oljan lösta köldmediet passerar förångaren i vätskefas och tar alltså 
icke upp något värme. Värmeöverföringen i förångaren försämras av oljan, varvid större 
temperaturdifferens mellan köldmedium och värmekälla behövs. Slutligen ökar också den 
vågiga oljefilmen strömningstryckfallet i förångaren och sugledningen, vilket ytterligare 
sänker kompressorns sugtryck och kapacitet. För att mäta oljans kvantitativa inverkan på
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förångarkapaciteten gjordes några prov med och utan en relativt kompressorn över­
dimensionerad oljeavskiljare inkopplad efter kompressorn. Mängden olja i köldmediet 
mättes genom avtappning av vätska efter kondensorn till ett volymgraderat glasrör. Köld­
mediet fick därefter långsamt avkoka genom en kraftigt strypt anslutning-till kompressorns 
sugsida. Kvarvarande volym utgjordes praktiskt taget endast av olja. FIG 6.19 visar hur 
oljemängden i volymprocent varierar med hetgastemperaturen och FIG 6.20 och 6.21 visar
kyleffekten som funktion av lufttemperaturen t . med och utan oljeavskiljare.bl
Såväl med som utan oljeavskiljare kan en ökad oljecirkulation i systemet förväntas med 
ökad tryckrörstemperatur efter kompressorn, dvs vid en hetare kompressor, Mera olja avgår 
då i ångfas. Hormalt svarar en högre tryckrörstemperatur mot en mindre köldmediemängd- 
cirkulation. Provresultaten redovisade i FIG 6.19 är relativt fåtaliga och ger intet 
säkert utslag i denna riktning, ej heller gällande oljeavskiljarens reducerande effekt på 
oljecirkulationen. Även utan oljeavskiljare är dock de cirkulerande oljémängderna små 
och mätonoggrannheten kan hli relativt stor.
Vid +1*0 °C kondenseringstemperatur t,^ innehar oljeavskiljaren ingen nämnvärd förbättring
av anläggningens kapacitet, medan t, = + 55 °C vid lägre ingående lufttemperaturer t .,
-L Li
till förångaren gav en påtaglig kyleffektökning för ett givet t ., Se FIG 6,21. De
bl
senare kyleffektmätningarna skulle därför också ge de kvalitativt negativa effekterna 
från oljecirkulation kvantitativ styrka. Med hänsyn till en värmepumps normala arbets­
temperaturer i svenskt klimat vid användning- för bostadsvärmnin-g med t från +1*0 till 
t50°C och tT. kring 0°C torde dock oljeavskiljare knappast vara lönsamma, Slitaget,
bl
bl a på grund av vibrationer på dess rörliga delar i flottörventilmekanismen, ger 
sannolikt relativt höga underhållskostnader.
6.6 Överhettningens inverkan på förångarkapaciteten
6.6.1 Teori
Den för en förångare, med termostatisk strypventil, erfoderliga överhettningen av köld­
mediet, innebär alltid en kapacitetsförlust relativt drift utan överhettning. För att 
minimera denna kapacitetsförlust måste också överhettningen minimeras. Bestämmande blir 
därvid strypventilen, vilken måste ha en viss minsta överhettning för att kunna reglera 
köldmedieflödet tillfredsställande.
Överhettningen kräver en viss del av förångarens värmeöverföringsyta. Tillgänglig yta för 
förångning blir då motsvarande grad mindre och behövlig förångningstemperatur lägre. Genom 
att låta luft och köldmedium ha motsatt strömningsriktning, erhålles den i värmeväxlaren 
största temperaturdifferensen under överhettnings förloppet, vilket ger minsta yta för 
överhettning. Temperaturförloppen hos köldmedium och luft i motströmskopplad förångare med
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överhettning visas i FIG 6.22.
Den kyleffekt som erhålls för en ingående lufttemperatur t . från en förångare och med
J_ll
överhettningAt = t„ - t , se FIG 6.22, kan bestämmas med passningsräkning.
Genom att först anta en inloppstemperaturdifferens fås förångningstemperaturen
vid förångarutloppet, - Vt, med vars hjälp köldmedieflödet, li^, kan bestämmas
ur kompressorkapacitets diagram, t ex FIG 6.6. Kyleffekten som kompressorn kan ge "blir då
^2K = “K ,Ai2
Ï2ï_2YËï!ï£Ïtningsdelen_gâller : 
Värmegenomgångstalet k.. =
A + A 
ru fl





A + A \
ru f! \
«.. • A . /0 n /
6.22
där värmeövergångstalet på luftsidan, °^u, kan bestämmas enligt [6] eller FIG 6.11. In­







( — ) y yU ;k 6.22a
där H är antalet parallellkopplade rörslingor i förångaren. Överförd effekt
Qö = “K c. • At., k o
Luftens temperaturändring At... = t . - t .. = —
Lo Li Lo w
Medeltemperaturdifferensen





B • H • (c • S )T
Lö 2g Li L 2u
^ = t - t - At..
2 Li 2u o








Eftersom temperaturfallet t^ - t^, som motsvarar köldmedietryckfallet, ej går att be­
räkna i detta läge måste det antagas och senare kontrolleras. En rimlig ansats är att
sätta t„ - t =1 °C.
2g 2u
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™K • ck ‘ [Atö t2u^] .......................... 6.25
Overhettnmgsytan A„ = --------~—
ö u mö
Det antagna temperaturfallet _ t^u kan nu kontrolleras genom att “beräkna köld-
medietryckfallet
Ap.. = f . Aö . L . (1 + —) . (-^)2 • ~Y~ ....................... 6.26
0 Aru+Afl L *
där är rörböjarnas längd per slinga. I ekvation 6.26 har ej medtagits inverkan av 
omlänkningsförluster i rörböjarna. Friktionsfaktorn f kan beräknas med Prandtls 
allmänna samband, [3], som lyder
f =1+ ' [l + l,7l* ' Re_1,/8 • (Pr - 1)] • Re-~- — ............................. 6.27
1 Nu
Normalt gäller dock med tillräcklig noggrannhet f^ = 0,01. APg omräknas till t2 - t^u 
med hjälp av ångtryckskurvan. Om denna beräkning ger mindre än c:a 1°C avvikelse frän 
antaget värde, behöver ny passning ej göras.
För kokdelen gäller: .=1
l~Aru + Afl Aru + Afl 1.................. 6.28
Värme gangst alet k^ =LoCu • (A^ + g • Afl) 5^TÏTJ
där värmeövergångstalet på utsidan är detsamma somför överhettningsdelen. Insidans värme-
övergångstal, OC , bestämmes med ekvation 6.9-
. «2K-Qö .................. 6.29
Luftens tempe rat ur an dr mg ^ « B « H * (c • 8 )
„ % ............................. 6.30
Medeltemperaturdifferensen y~
där ^ ^ - ^tL5 - tLkok - (t2i-t2u)
Tryckfallet, t^-t^, ^an bestämmas me(l ekvation 6.11.
:!-2ï!_°YËï!ïSlôË2iS£Ë2Ëi_2£?î_?S2?Sdel_tillsammanS_gâllerj_
I förångaren erhållen kyleffekt kan nu beräknas enligt
Q„ = k.. • A.. ‘ l/.. + k, j . (A + A - A..) • . ........................... 6.31
2F o o mo kok ru fl o mkok
Totala värmegenomgångsfaktorn är
k • A = k» . A.. + k • (A + A„, - A..) ...................................... 6.32
o o kok ru fl o
Observera att ekvation 6.32 ej kan användas direkt för beräkning av QOTP, eftersom
dr
olika temperaturdifferenser gäller för överhettnings- och kokdel.
Vid korrekt antagande av inloppstemperaturdifferensen är Q„,_ = varvid drifttill-
. . 2iv 2r
stämdet fastlagts. För stort 7/? ger QOT^< Q__, medan för litet ger > Q,™- För två
1 ds\ dr diS. dr
par av värden på Q och Q__ kan grafisk metod tillämpad i exemplet "Beräkning av för- 
diS. dr
ångarkapacitet" i avsnitt 6.k användas. Noteras bör, att denna metod för god noggrann­
het kräver, att de framräknade värdena ligger någorlunda nära det riktiga.
Den kyleffekt som erhålls vid At„ = 0 är enklare att beräkna, eftersom förångaren då
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"består av endast kökdelen. Därvid användes beräkningsmetod enligt ovan. 
dock endast med ekvation 6.28 - 6.31 med
-t). .A. 0 och iP = t . - t1 Li 2u
Med hjälp av ovanstående beräkningsförfarande har överhettningens inverkan på kapacitet«
beräknats för förångare A. Batteridata se TAB 6.i och FIG 6.i ( H ). Resultatet från
beräkningarna finns redovisat i FIG 6.23. Där har uppritats kapaciteten vid en viss öve:
hettning, IC =(k - A)^ relativt kapaciteten vid At.. = 0, = (k - A)^ som funktion a'
relativa överhettningen At„/ • Index "i" anger, att kapaciteten beräknats ur =
(kA). = Q / 'iß. . Vid beräkningarna har förutsatts en lufttemperatur t . - -15 C, 
i 2 i a i
vidare har för luftsidans värmeövergångstal använts värden enligt FIG 6.11.
Beräkningarna har genomförts för v = 1,5 och 3,2 m/s men som kan ses i figuren erhåll
ingen nämnvärd skillnad i K./K. = f (&X.J rlß. ) för dessa olika hastigheter.
1 lo O 1
6.6.2 Provresultat
I FIG 6.21+ redovisas resultat från mätningar utförda på förångare A. Vid proven, som 
körts med w = 1,5 och 3,2 m/s, har förångningstemperaturen, t^u hållits konstant, se 
tabell nederst i figuren. Som har här använts den kapacitet som erhållits vid en re 
tiv överhettning At„ / TÅ = 0,5 - 0,6.
I figuren har endast en kurva inlagts, beroende på att skillnaderna mellan de olika mät 
punkterna är i samma storleksordning som eventuella mätfel.
Kurvan från proven överensstämmer bra med den från beräkningarna. Först när At„/>0 , 
erhålls en nämnvärd försämring av kapaciteten. Dramatiskt försämras denna dock när At../ 
oA>0,95. Det är därför av stor vikt, att överhettning aldrig överstiger 90 % av inlopp 
temperaturdifferensen 'tß . Vid minskande belastning, då också t A sjunker kan dock nor 
mala överhettningar från strypventilen ge högre värden på At„/ nÅ. Detta illustreras a 
nedanstående tabell från proven med förångare A:
t1 = +55 °C t2 = ~2b °C wfr = 3,2 m/s
At..
o * At../ 'iß.O 1 q 2 K. ,K.1/ 10
2,7 b,5 o,6o 1331 « 1
5,8 6,1 0,95 lUoi 0,78
9,9 10,2 0,97 1508 0,50
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En helt normal överhettning på 5,8 °C, expansionsventilerna är ofta fabriksinställda för 
At..= 6 °C, har vid ovanstående prov resulterat i ett kapacitetsutnyttjande på knappt 
80 % vid given förångningstemperatur. För en given kompressorförångarekombination hlir 
dock värmeupptagningskapaciteten ej lika mycket försämrad. Om förångningstemperaturen t.ex 
sjunker 1 °C minskar kompressorns kyleffekt c:a 9 l vid dessa driftförhållanden, se 
FIG 6.26, medan förångarens kapacitet i kokdelen då ökar med c:a l/6 dvs 15 à 20 I- Anlägg­
ningens kapacitetsförlust i detta fall blir sålunda mindre än 9
I avsnitt 6.6.3 skall exempel på beräkning av en anläggnings kapacitetsförlust vid olika
överhettningsgrader lämnas. Observera dock att dessa siffervärden gäller för köldmedium
strömmande i rör etc, då värmeövergångstalen för köldmedium i gasfas och kokning båda är
proportionella mot medieströmmen med potens 0,8, se ekvation 6.8 och 6.23. Kortare rör-
slinglängd L skulle dock enligt dessa ekvationer något öka överhettningsytans relativa
-0 1) ,
storlek eftersom kokvärmeövergångstalet också är proportionellt mot L ’ och salunda blir 
större för kortare längder. En given överhettning innebär därför en större kapacitetsför­
lust vid kortare rörlängder jämfört med ingen överhettning.
6.6.3 Inverkan på anläggningskapacitet
På grundval av beräknings- och försöksresultaten skall här redovisas en approximativ metod
att för luftberörda förångare beräkna överhettningens inverkan på en värmepumpanläggnings -
värmeupptagningskapacitet. FIG 6.23 och 6.24 visar att i invervallet 0,70 < At„/ 1^h<0,95
den relativa förångarkapaciteten n ungefärligt kan uttryckas som
r
n = 1,23 - 0,33 • At../ 't}. ..............................................  6.33
r Ol
För At../<0,70 gäller n_, = 1,00, dvs överhettning At., mindre än 70 % av påverkar ej
O 1 r O 1
förångarkapaciteten.
För At../'2^. >0,95 faller n_ mycket snabbt mot noll, dvs med tillräcklig noggrannhet kan 
O 1 r
förutsättas att
^ £ 1,05 ■  At„
då ju n„ = 0, när = At.. .
F io
Medhjälp av avsnitt 8.1 kan för en given kompressor och förångarbatteri vid en given 
kondenserings- och ingående lufttemperatur = t ^ - t^^ beräknas, se även FIG
5.25 och därmed också anläggningens kyleffekt Q
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Förutsättningen är då A t.. = A t.. ^ 0, 7 • V ! .
o O 1 lO
Om strypventilen ger större värde på At„ erhålls lägre förångningstemperatur toch  
kyleffekt Q , se FIG 6.25, på grund av m inskad förångarkapacitet. För heräkning av 
anläggningens kapaeitetsm inskning används följande ekvationer, se FIG 6.23 - 25:
Förångarkapacitet Q = Q_ = K. • = n„ ' K . ' — j— • 'ifi, =
2F 2 i i F xo io
nA .
= nF • V i" Q2 o ................................................................................. 6’3^
lO
Kompressorkapacitet Q = Q = 1 - nTA • ( ) 1 ‘ Q ........................ 6.35
2K 2 L K l 10 J 2o
vilket ger den relativa kapaciteten för anläggningen
V^HF-^io^-V  ^i-^io ’ ............................... 6-36
O .. .. o .
n anger kompressorns relativa kapacitetsandnng per C andring av forangnmgstemperaturer  
K
i intervallet t till t . FIG 6.26 ger diagram för "beräkning av n , om inverkan av 
2Ko 2K  K
kondenseringstemperaturens ändring vid kapacitetsändringen försummas. Denna approximation
är normalt ringa. För t___ - t_ T_ större än 1 °C , har n beräknats med hjälp av t™ -
2Ko 2K K 2Ko
t och n = n för 1 C ändring av förångningstemperaturen enligt sambandet 
2K K K.1
nK = [ 1 - ( 1 - nK1 )X ] / X ......................................................................................................... 6.37
där X = t„, - t„, och nT,_, :s medelvärde för detta intervall skall användas.
2Ko 2K  K l
n varierar med kompressorns typ och aktuella värden på förångnings- och kondenserings- 
K1
temperaturerna t respektive t , varför kurvor såsom exempel inlagts för två olika 
2K  1K
kompre s s  ortype r .
Ekvation 6.33 och 6.36 ger
= [ 0 ’ 33 • + ^io • ( 1 + nK • ^  ] / ( ^  + nK • ^10 } ............................. 6-38
varefter den relativa kapaciteten med A t„> 0,70 • erhålls ur ekvation 6,36, eftersom
ju också nT, skall vara fastställt. Nu är dock nT„ och n beroende av t = t +
K K l K  2K 2K0
(o/, ), där ju TA skall beräknas med hjälp av n . En ringa approximation för val an
n till ekvation 6.36 och 6.38 utgör uttagande av n :s medelvärde och n ur FIG 6.26 
K. K -L n *
genom antagande av aktuellt intervall mellan tA., och t„, - (A t.. - 0,7 * Ta ), varvid
2Ko 2Ko o 10
X = A t.. - 0,7 • TA .
o  10
Om enligt ekvation 6.38 skulle bli m indre än 1,05 ■  A t„ p-äller dock 7^ = 1 05 • A t i
o» e 1  ’ ö
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enlighet med förutsättningen för ekvation 6.33.
^ÊÏSÏüiBËSÊÏËÏÏEËi
Förångarbatteri enligt FIG 8.8 med t = hO °C. Kompressor BH 5 enligt FIG U.18. Ute-
o . o
lufttemperatur t . = - 20 C. Kondensenngstemperatur t = + 50 C. Tryckfall x sugled- 
Ll 1K
. O O
ningen motsvararAt w At_ = 2 C, d v s t. = t„T„ + 2 G.
2so 2 s 2u 2K
Med hjälp av FIG 8.8 och FIG U.lU erhälls genom passning m = nL = 0,013 kg/s för t.
k K 2uo
= - 25,5 °C och t = - 27,5 °C. Allt sä blir nu 'V. = - 20 + 25,5 = 5,5 °C och At..
' 2Ko io oo
måste vara mindre än 0,7 ' 5,5 = 3,9 C.
a. Antag At. = 5 °C.
^2Ko - (Atö - °>T ' ^io } = - 27’5 -5+0,7 
X = 5 - 0,7 : 5,5 = 1,1 °C
FIG 6.26 ger n = 0,11 som medelvärde för t
Kl 2K
då X = 1,1 °C.
^ = [ 0,33 • 5 + 5,5 • ( 1 + 0,11 - 5,5) ] / ( 1,23 + 0,11 • 5,5 ) = 5,7 = 5,7/5 * A t„= 
= 1,14 • At.. > 1,05 • At..
O o
V^o = 1 - °’l:L ' ( 5,7 - 5,5 ) = 0,98 dvs 2 %
värmeupptagningsminskning orsakar den ökade överhettningen för anläggningen.
För förångarbatteriet skulle dock vid oförändrat
^ = 9^0 = 5,5 °C och At„ = 5 °C, som ger At./^ = 5/5,5 = 0,91, kapacitetsminskningen 
blivit ( 1 - n_ ) * 100 = c:a ( 1 - 0,9^ ) ' 100 = 6 7« enligt FIG 6.23 och 6.2h .
r
b. Antag At„ = 10 °C
tOTr - (At.. - 0,7 • rf ) = - 27,5 - 10 + 0,7 • 5,5 =-33,6 °C 
dix o o 10
X = 10 - 0,7 • 5,5 = 6,1 °C 
nK = 0,15 nK = 0,10
- 5,5 = - 28,6 °c
= - 27,5 till - 28,6 °C och n = 0,11
K
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nß = [ 0,33 • 10 + 5,5 • ( 1 + 0,10 • 5,5 )] / ( 1,23 + 0,10 • 5,5 ) =6,6 =
= 6,6/10 -At.. = 0,66 - At.. <1,05 • At»
3 o o o
Alltså blir i detta fall = 1,05 ' At„ = 10,5 C och Qg/Q^ = ^ ~ 0,10 ( 10,5 5,5
= 0,50 dvs en drastisk kapacitetsminskning.
6.6.1+ Praktiska konsekvenser
Vid låga förångningstemperaturer, då-belastningen på batteriet är relativt låg och därme 
tillgänglig temperaturdifferens för överhettning blir liten vid väl fyllt förångarbatter: 
kan lätt kritiskt höga värden på förhållandet At„/^ nås, om inte överhettningen kan 
hållas låg. Av betydelse är därför valet av strypventil. Denna får ej ge en med sjunkand' 
förångningstemperatur ökande överhettning. Önskvärt är från kapacitetssynpunkt, att över­
hettningen sjunker med sjunkande förångningstemperatur. För en värmepump med uteluft som 
värmekälla är dock normalt driftstiden vid belastningar medförande kritiska värden på 
At„/ relativt korta, varför problemet har ringa inverkan på årsvärme faktorn, men väl 
för tillsatsvärmeeffektbehov och kompressorlivslängd, enär lägre förångningstemperatur gi 
högre arbetstemperaturer för såväl kompressor som vid hermetiska typer dess elmotor.
Erfoderlig överhettning för en termostatisk strypventils reglermöjlighet kan reducera el 
eliminera den positiva effekten av en ökning av förångarytan eller en höjning av luft­
hastigheten, förbi denna eftersom dessa åtgärder leder till en sänkning, av it. 'V* kan 
ju aldrig bli lägre än At... Fl G 6.27 illustrerar dessa förhållanden för ett par kompre 
sor- förångar- kombinationer.
6.7 Strypventilpendlings inverkan på förångarkapaciteten
6.7.1 Pendling hos strypventilens reglering
I ett system, där förångaren såsom stryporgan har en termostatisk strypventil, kan under 
vissa driftsförhållanden pendlingar uppstå. Med dessa menas periodiskt uppträdande sväng­
ningar hos strypventilens reglernål, vilket medför att förångaren tidvis tillförs mer köl 
medium än vad som avkokar och tidvis mindre. Detta drifttillstånd karakteriseras av ett 
stigande förångningstryck med samtidigt minskande överhettning och vice versa. Pendlinga: 
kan, trots att de införes i systemet av den termostatiska strypventilen ej enbart till­
skrivas denna. Ett av skälen till pendlingarna är, att ventilens känselkropp avkänner te: 
eraturen utvändigt sugledningen från förångaren. Exempelvis en pulsering hos kokförloppe- 
förångaren ändrar läget för förångarens vät ske fyllning och därmed överhettningen och tem;
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eraturen på avgående ånga. På grund av sugledningens och känslekroppens värmekapacitet 
sker en fördröjning av känselkroppens temperaturändring. Under tiden kan kokförloppet ha 
återgått till ursprungligt tillstand. Ventilens känselkropp fortsätter dock att ändra nål­
läget och köldmedietillförseln. Därmed kan en pendling börja.
Vid förangare med flera parallellkopplade rörslingor ökar givetvis risken för pendling, 
eftersom varje slinga kan orsaka en sådan. Av stor vikt är därför en till värmebelastningen 
på var och en av förångarens parallella slingor avpassad köldmediefördelning.
För en minimering och eventuellt en eliminering av pendlingsfenomenet gäller följande:
1. Minsta möjliga storlek hos strypventilen med hänsyn till aktuella kondenserings- 
och förangningstemperaturer. En överdimensionerad ventil medför ofta betydande risk 
för pendling.
2. Inställning för större överhettning medför ofta, men inte alltid, en stabilare 
drift. Dock kan detta reducera anläggningens kapacitet, se avsnitt 6.6.
3. Val av korrekt fyllning i känselkropp.
4. Hoggrant avpassad fördelningsanordning för parallellkopplade rörslingor.
5. Placering av strypventilens känselkropp intill förångarutlopp och med bästa möjliga 
värmeöverföringskontakt med sugledningen.
6. Vid yttre tryckutjämning hos ventilen skall ledningen för detta ändamål anslutas 
på ovansidan av sugledningen strax efter strypventilens känselkropp.
T. Angbildning på grund av för stort tryckfall i vätskeledningen mellan kondensor och 
strypventil får ej förekomma.
6.7.2 Inverkan av pendlingar
Förutom att pendlingarna innebär ett ökat slitage på strypventilen så kan de, om de är 
kraftiga medföra överkokning. Om den vätska som då lämnar förångaren inte kan förångas 
eller uppsamlas pa vägen till kompressorn t.ex i en vätskeavskiljare löper man risk att få 
svara skador i kompressorn genom urkokning av smöroljan i denna och möjligen också vätske- 
slag. För att illustrera pendlingarnas inverkan på värmeutbytet i förångaren har resultat 
från prov med förångare A dels med pendlande termostatiskt strypventil och dels med hand- 
reglerad strypventil sammanställts, se FIG 6.28 - 29. Där har uppritats, förutom kyl- 
effekten som funktion av den ingående luftens temperatur, även den vid respektive prov- 
13 - XI
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punk t reg is tre rade d iffe ren sen A tm ellan  pend lingen s öv re och und re fö rångn ingstem pera  
tu re r. E tt typ isk t fö rlopp fö r fö rångn ing stem pera tu ren  t sam t överhe ttn ingen A t„ fö r 
e tt p rov m ed pend lande strypven til v isas i F IG 6 .30 . I F IG 6 .28 - 29 kan no te ras a tt 
fö rånga rkapac ite te rn a m ed pend lande d rift sam m an fa lle r v ä l m ed de från s tab ila re gång . Så  
hö r ock så va ra fa lle t så länge den m ax im ala re la tiv a  överhe ttn ingen A t„ /^ e j översk rid e  
« 0 ,9 , se F IG 6 .23 och 6 .24 .
F IG 6 .30 v isa r, a tt kö ldm ed ie t v id fö rångaru tloppe t under 5 sekunder av den to ta la  pe rio  
en på 8 l sekunder e j ä r överh e ttad . U nder p rove t syn tes da i syng lase t e fte r fö rangaren  e  
b e tydande m ängd kö ldm ed ievä tsk a ström m a. Å ngha lten x^ kunde m ycke t g rov t upp ska tta s till 
0 ,5 . V id d rift fö rh å llanden m ed icke pend lande s trypven til fås en lig t F IG 6 .29  ky le ffek te i 
Q 2 = 37 I+O V f. Om m an an ta r a tt en kapac ite tssänkn ing e rh å lls på g rund av o fö rångad vä tsk a  
u tan hän syn till hä rav o rsakad ökn ing av kom pressorn s in sugn ing sm ängd ,. gä lle r fö r e tt 
sy s tem  m ed vä tsk eöverkokn ing fö ljande fö rh å llande m ellan  ky le ffek ten Q2p v id  vastsk e - 
öve rkokn ing m ed av lopp sångha lt under de len T v av en pe riod och ky le ffek ten  
v id s tab il d rift u tan överkokn ing
• • -W  r • R  1 -  X i ) • ( 1 -T y ) + ( Xu "  Xj) ' r v]
Q2p /Q2o  • . r . ( 1 - X .)
m ’ 1
K o
= 1 - r v + ( xu “ xi } • r v °m Ÿ p = “k o ................................... ..................................... 6-39
där x . av se r kö ldm ed ie ts ångha lt i fö rångarin loppe t.
1
Fö r fö rh å llandena en lig t F IG 6 .30 b lir
Q 2p /Q 2oÄ 1 - 5 /81 + ( 0 ,5 - 0 ,u ) • 5 /81 = 0 ,94
D etta  vä rd e u tgö r en pess im istisk bedöm n ing av fö rh å llandena . I rea lite ten to rd e m ^ b li 
n ågo t s tö rre än  på* g rund av vä t  sk  e in s  u gn i  n g en .
6 .8 Reducering av  kö ldm ed ie t ry ck fa lle ts fö r& ngarkapac ite ts  sänkande e ffek t
L u ftb e rö rd a fö rångare som  använd s i konven tione lla  ky l-, fry s- e lle r värm epum pkonstruk tic  
b ruka r i a llm änhe t kopp las så a tt kö ldm ed ium  och lu ft komm er a tt ström m a i m o tsa tta rik t ­
n inga r genom  fö rångarn a . M o ts tröm skopp lade fö rångare ha r dock den nackde len a tt de t kokan  
kö ldm ed ie ts tem pera tu r, på g rund av  kö ldm ed ie ts s tröm n ing stry ck fa ll, komm er a tt fa lla i 
kö ldm ed ie ts s tröm n ing srik tn ing genom  fö rångarens kö ldm ed ievä tske innehållande  de l, en lig t
t
F IG 6 .31 öv re b ild en . Fö r m edström skopp lingen A , en lig t F IG . 6 .31  komm er is tä lle t de t 
kokande kö ldm ed ie ts tem pera tu r och lu fttem pera tu ren a tt fa lla i samm a rik tn ing . V id s to rs
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tryckfall kommer denna koppling att ge högre förångarkapacitet genom större medeltempera­
turdifferens än motströmskopplingen A. Ett villkor för detta är dock att köldmediet inte 
får ha avkokat väsentligt före ingången till den sista vertikala rörraden på luftingångs­
sidan, se FIG 6.31, eftersom köldmedieångans överhettning då till väsentlig del sker 
med mindre temperaturdifferens till luften.
t
Genom att bygga om förångare A enligt koppling A och sedan prova denna under samma för­
hållanden som förångare A tidigare provats, kunde förångarkapaciteterna för båda kopp­
lingarna direkt jämföras med varandra, se FIG 6.33 och 6.34. Man kan här se en tydlig
kapacitetsförbättring över hela mätområdet. Vid proven hölls t,T, och t nära lika för
t 1K 2u
proven med koppling A och A , varför var praktiskt taget lika vid proven. Dock erhölls 
på grund av högre temperaturdifferens vid köldmedieinloppet för A snabbare ångbildning 
och högre xm medförande större köldmedietryckfall, jämför ekvation 6.11. De uppmätta 
köldmedietryckfallen finns redovisade i FIG 6.32. Denna tryckfallsökning reducerar något 
förbättringen som erhålls av temperaturförloppet.
Man kan även räknemässigt med förenklande antaganden visa att en kapacitetsförbättring 
erhålls med medströmskoppling A . Nedanstående beräkningsexempel tar ingen hänsyn till 
skillnad i ytbehov för överhettning. Denna yta blir dock praktiskt taget lika för de 
båda fallen, om, såsom normalt, överhettningen sker inom en vertikal rörrad på luft­
ingångssidan.
... o »
Exempel. Beräkning av förangarkapacitet för förångare A och A .
Förutsättning: Beräkningen är utförd enligt exemplet i avsnitt 6.U.1, med den skillnaden
att förangarkapaciteten tas fram genom att behandla kokdelen och överhett-
ningsdelen var för sig. Värmeövergångstalet för kokdelen har beräknats med
ekvation 6.9. Denna ekvation ger något högre c< än ekvation 6.8. För
kok
kokdelens utlopp gäller just ånghalt = 1. Ekvation 6.8 gäller för över­
hettning på 5 till 7 °C och ekvation 6.9 för x é 0,9. Det här aktuella
u
fallet innebär salunda, att OCskall beräknas för ett område mellan 
ekvation 6.8 och 6.9:s giltighetsintervall. Givetvis skulle ett val av 
ekvation 6.8 ej vara en större approximation. Värmeövergångstalet för
»
överhettningsdelen beräknas med ekvation 6.23. För både förångare A och A 
antas en vertikal rörrad åtgå för överhettningen, och At„ har valts så att 
detta blir fallet. Härför krävs ytterligare passningsräkning, jämför värme­
balansekvationerna i FIG 6.31. Till hjälp för valet av Atg har provens 




G ive t: K ondenseringstem pera tu ren t,T = + 40 C . K ondensa ttem p t - + 39 C .
XK. s
Lufthastighe t genom  fö rångare =1,5 m /s. K om presso rkapacite t en lig t 
F IG It. 1*7 . T ryck fa ll i kokdel en lig t F l G 6 .32 . V ärm eövergångsta l på lu i 
s idan en lig t F IG 6.11 . K öldm ed ie tryck fa ll i överhe ttn ingsde len en lig t 
ekvation 6 .16 .










-l6 3506 7 ,42 8 ,10 5 ,05 8 ,99 3059
-17 3339 8 ,57 9 ,51 4 ,87 8 ,4 l 3364
Q2K = Q2F  fö r t2u = -l6 ,9 °c Q2 = 3350 W
Förångare A :
t2u %K iß..m o 'J‘'m kok k ..0 Sok Q2F
-18 3144 9 ,77 10 ,34 4 ,78 8 ,23 3596
-17 3339 8 ,58 8 ,73 4 ,87 8 ,4 l 3114
Sk = ro fö r t 2u = -17 ,3
°c q 2 = 3270 w
B eräkn ingar har g jo rts fö r y tte rligare två lu fttem pera turer, t ^ = +30 m ed ^ t„ -
18 °C och t . = -22 °C m ed A t.. = 5 °C . I F IG 6 .3 1» v isas resu lta te t m ed ku rvo r.
L i o
P rov och "beräkn ingar ger god överensstämm else i sk illnaden m ellan de båda kopp lingarna : 
värm eupp tagn ingskapac ite t. Förbä ttringen uppgår till c :a 3 % v id w = 1 ,5 m /s och  
1 à 2 ? v id wfr = 3 m /s. M erkostnaden fö r kopp lingen A är obetyd lig , varfö r den  
bö r användas .
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Värmeledningstal och förhållandet mellan 
värmeledningstal och dynamisk viskositet för 
köldmedium i flytande tillstånd
R12 —
I: Kompressorns sugtryck scm funktion av 201
förångningstemperaturen.
II: Köldmedietryckfallet i förångare A sem 
funktion av förångningstanperaturen.
FIGUR 6.5 202Vid provanläggningen uppmätt värmeavgivning
Q , köldalstring Q2 samt kompressoreffekt-




Köldmedieflödet m^. son funktion av förång- 
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FIGUR 6.8 Beräknade värden för optimal rörlängd för 
förangare med 5/8" och 3/8" rör samt 
köldmedium R502.
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FIGUR 6.9 Prowärden för kyleffékten frän förångare 206
A-F scm funktion av lufttemperaturen. 
Kondenseringstemperatur 40°C.
FIGUR 6.10 207Prowärden för kyleffekten, från förångare 
A-F sam funktion av lufttemperaturen. 
Kondenseringstenperatur 55°C.
FIGUR 6.11 Värmeövergångstalet på luftsidan för batte­
rier med flänsdelning 3 mm samt 5/8" och 
3/8" rör placerade i linje.- Källa [8] .
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Kyleffekten Ç>2 som funktion av lufttempera­
turen t^ för förångare A, enligt beräk-
üiihï-
FIGUR 6.13 210Beräkningsexempel. Kapaciteten för 
förångare A vid t^ = - 0°C och 
wfr = 2,0 m/s
FIGUR 6.14 Kyleffekten Q ^ F scm funktion av lufttanpe- 
raturen t^ för förångare A, enligt prov 
[9] och [10]
FIGUR 6.15 212Kyleffekten Qn„sam funktion av lufttanpe-
Zr






FIGUR 6.16 Värmepumpsystem på vilket beräkning av för 
värmefaktorn optimal lufthastighet genom­
förts
213
K Ô u m : 2
; Z_r = ^/M •^=ö.ö/5"
-Z5““c < £^<-*2^ . ^-i2(r«0.3t
-"2Z <: ^zn <- - 76 » -é2(< Od
-16 ■ -éz
FIGUR 6.17 214Kyleffekt Q2, avgiven värmeeffekt och 
kanpressoreffektbehov EK san funktion av 
lufthastigheten för en värmepump med 
sex alternativa förångare
FIGUR 6.18 Värmefaktorn scm funktion av lufthastig­




FIGUR 6.19 216Oljehalten som funktion av tryckrörs- 
temperaturen för kcmpressor TH 5a.
FIGUR 6.20 Kyleffekten sam funktion av lufttemperaturen 
-t. . med och utan oljeavskiljare
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FIGUR 6.21 Kyleffekten scm funktion av lufttemperaturen 
med och utan oljeavskiljare
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FIGUR 6.23 Överhettningens inverkan på kapaciteten vid 
förångare A, enligt beräkningar.
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FIGUR 6.24 221Överhettningens inverkan på kapaciteten vid 
förångare A. Resultat från mätningar.
FIGUR 6.25 Tenperaturförloppen vid två olika 
överhettningar
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FIGUR 6.26 223Relativ kapacitetsändring n^ och n^, för Q2K 
: för 1°C ändring av t.
rij, : för X C ändring av t
'2K
2K




FIGUR 6.28 Kyleffekten för förångare A vid stabil drift 
samt vid pendlande strypventil.
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FIGUR 6.29 Kyleffekten för förångare A vid stabil drift 
samt vid pendlande strypventil
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FIGUR 6.30 Pendlingsförloppet vid förångare A med 
strypventil typ I.
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FIGUR 6.31 Temperaturförlopp vid 'hotströms- och 228





FIGUR 6.33 230Kyleffekten vid förångare A och A' san 
funktion av lufttemperaturen enligt 
prov






7.1.1 Tappvarmvatt enb ehov
Tappvarmvattenbehovet i bostäder utgör en betydande del av bostadens 
totala värmebehov. För bostäder byggda efter 1975 > då den nya svenska 
byggnormen radikalt ökade kravet på byggnadens ytterskals värmeisolerings­
förmåga, har denna andel vuxit från 20 à 30 % till 30 à 50 %. I flerfamiljs 
hus är andelen högre än i villor.
Tapp varmvattnet måste hålla minst ca +i*5°C temperatur i varmvattenför­
rådet för att för hushållsbruk säkerställa tillräckligt hög temperatur 
vid tappstället. Tappflödena är normalt så stora, att värmningen ej kan 
ske direkt vid tapptillfället. Rimliga värmeeffekter och lägsta anläggnings 
kostnad ger behov av förråd. Ju lägre maximal effekt värmeanläggningen har 
desto större förråd behövs. För värmepumpar och direkt elvärme i villor in­
stalleras därför vanligen större förråd än för oljepannor, 200 à 300 1 mot
100 à 200 1.
Ett riktvärde på tappvarmvattenförbrukningen är ca 60 1 per person och 
dygn. Ett fyrapersoners hushåll behöver då omkring 250 1 per dygn, vilket 
motsvarar omkring
250 • (^5-5) /860 = 12 kWh/dygn
eller
3U0 ' 12 = UOOO kWh/år
och medeleffekten 500 W.
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Härtill kommer förlusterna från varmvattenförrådets ytterhölje och rör­
ledningar. I villor med separata tappvarmvattenförråd uppgår dessa för­
luster till minst ca 200 W. Om varmvattenberedaren står i ett utrymme 
som skall värmas, kan denna förlust helt eller delvis nyttiggöras 
under rumsvärmningssäsongen. En oljepanna med tappvattenförråd får i 
en villa, om ej automatiskt stängande spjäll i skorstenen vid stilla­
stående oljebrännare finns, en förlust på ca 1000 W. Denna kan dock 
till ringa del nyttiggöras, då den till stor del går ut genom skor­
stenens mynning.
Förlustvärmet från varmvattenförrådet kan skrivas
Qyf = Ky * (ty — to ) W ............... 7.1
där
Kv = total värmetransmission från förrådet med medelvattentemperatur 
ty till omgivning med temperatur tQ i W/°C
Ky = kp • Ap + kr • Ar med kÿ och kr som värmegenomgångstäl för 
förrådsbehållare respektive tillhörande rörledningar och Ap oCh Ar 
dessa delars ytteryta.
Med normal isolering blir k *** 1 W/m^, °C och k « 2 W/m2, °C.
F ö
För oisolerade rördelar gäller k^, Ä 10 à 20 W/m2, C.
En olje- eller elpanna med 200 till 300 1 förråd får
Q „ 8 • (t - t ) W
%f v o
För oljepannan är då skorstensförluster ej medräknade. De har,utan tätt 
stängande rökgasspjäll vid brännarstopp, samma storleksordning som det 
ovannämnda Qy-f.
Vattentemperaturen t i förrådet påverkar väsentligt Qyf. Såsom exempel 
har en oljepanna ty = +80°C av korrosionsskäl. Under tiden 1 maj till 
1 oktober är rumsvärmebehovet obetydligt. Exklusive skorstensförluster 
gäller då för oljepannan vid t0 = +25°C
Qvf = 2k ■ (31+30+31+31+30) • 8 v (80 - 25) • 10_3 = l600 kWh
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För el- eller värilepumpvärmt förråd med tv = +45°C blir 
Qvf = 1600 • 20/55 = 58O kWh
Det sannolikt momentana, maximala tappvarmvattenuttaget ligger för ett 
enskilt hushåll omkring 15 l/min motsvarande en effekt av
15 • 60 • (45 - 5)/860 = 42 kW
För flerfamiljshus blir denna siffra ej multiplicerad med antalet hushåll, 
eftersom samtidiga maximaluttag i olika familjer är osannolik. I VA- 
byggnormen finns maximalflöden för dimensionering av tappvattensystem 
angivna som funktion av antalet tappställen.
T.1.2 Fördelning av värmepumpens värmeavgivning på olika temperaturnivåer
En värmepump kan ge väsentligt högre temperaturnivå på t ex tappvarmvatten 
än dess kondenseringstemperatur, om den större delen av värmeavgivningen 
skall tillföras t ex ett lokalvärmningssystem från kondenserande köld­
medium. I avsnitt 5-5 är detta exemplifierat. Två värmeväxlare måste 
givetvis då användas för värmepumpens värmeavgivning. I den första 
värmeväxlaren efter kompressorn kyls därvid den heta köldmediegasen av 
vatten från tappvattenvärmesystemet.
Förhållandena exemplifieras här i FIG 7-1 _ 5 gällande köldmedium R502.
FIG 7.1 visar relationen mellan värmeavgivningen från hetgaskylning 
och total värmeavgivning Qt
VS = ck • (tKu " W/ •
Enligt EKV 4.24 blir för R502 ungefärligen
tKu = 1>5 (t1K t2K> + tKi 2K
7.2
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tTu är hetgastemperatur efter den första värmeväxlaren med värme­
effektuttaget Qiji. Utgående vatten trp^ från denna värmeväxlare "blir 
vid normala vattenflöden och motström nära lika med tm . Som synes 
ökar den relativa andelen hetgasvärme vid ökande tpg eller värme- 
bäraretemperatur och sjunkande tpK eller värmekälletemperatur.
FIG 7.2 - 7.5 visar värmeavgivningen Qp i en värmeväxlare av typ
C enligt avsnitt 5 med vattenflöde V = 600 l/h och hetgaskylning.
Värmepumpen har antagits ha en kompressor av typ TH5b enligt
avsnitt 4 och förångare för uteluft med ingående temperatur tpp,
A = 45 m2, L = 34 m och Wj.r = 2,2 m/s, jämför med avsnitt 6 och 8.
I en villa med tappvattenvärmebehovet 500 W och förluster från tapp-
vattenförråd på 200 à 300 W kan hetgaskylningen ge tappvattentem-
peraturer på +50 till +70°C under större delen av värmesäsongen.
Observera dock att Qp avser kontinuerlig drift. Sjunker rumsvärme-
behovet under värmepumpens kapacitet reduceras denna eller blir dess
drift intermittent med relativa gångtiden mindre än ett. Beräkningen av
Qt har skett i analogi med beräkningarna i avsnitt 8.1 och Qp är i
analogi med EKV 7-2 för t - t = lOOC
Kl c. K
S = “k • Ck ‘ C1*5 • (tlK “ W + 10 ” (tTvi + 3)] ....... T-3
enär tTu = t^^ + 3°C antas, vilket ungefärligt gäller enligt avsnitt 
5 för aktuell kombination av värmeväxlare och kompressor. 
mK erhålls för givna t^K och tpjç ur FIG 8.18 i avsnitt 8. För noggranna 
beräkningar av tT vid allmänna fall hänvisas till avsnitt 5-4.
Vid ringa eller intet värmeuttag till rumsvärmesystem eller för detta 
och tappvattensystem gemensam värmeväxlare i värmepumpen, måste kon- 
densering av köldmedium ske i denna värmeväxlare. Värmeuttaget sker då 
på den temperaturnivå som bestäms av kapaciteterna hos värmeväxlaren 
som kondensor och kompressorn, se avsnitt 4 och 5-3.
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7.2 Beräkning av temperatur-, kapacitets- och värme faktorförhållanden
vid direkt tappvarmvattenberedning
7.2.1 Ideal skiktning i beredare
FIG 7.6 visar de tvä extremfall som är aktuella vid direkt tappvatten- 
värmning från värmepump, ideal temperaturskiktning och fullständig 
blandning. Genom att inmata det värmda vattenflödet Vp från värmepumpen 
i beredarens topp skapas gynnsammaste betingelser för den ideala skikt­
ningen och vid inmatning av detta vatten i botten erhålls största förut­
sättningar för blandning av hela beredarens vattenvolym V.
På grund av att värmepumpens värmeeffekt Q_ till tappvattenvärmning, 
oavsett om den sker genom hetgaskylning eller kondensering, ökar med 
sjunkande vattenreturtemperatur t ^ ger den ideala skiktningen ett 
snabbare uppvärmningsförlopp, se FIG 7.6. tTy^ är då under en period 
med längden V/V^ konstant.
Vid värmepumpdrift för tappvattenvärmning utan hetgaskylning blir 
skillnaden, framförallt sommartid, relativt stor mellan temperaturen 
tTvu för värmt vatten och t .. Eftersom värmepumpen endast kan vara 
i drift med tpiyi under en viss nivå med hänsyn till högsta tillåtna 
tryck i köldmediesystemet och kompressorns högsta tillåtna "tryckrörs- 
temperatur" tgu, ger den ideala skiktningen också högre sluttemperatur 
i beredaren. Denna blir ju då tTvu mot t . vid fullständig blandning. 
Dessutom erhålls en något högre värmefaktor vid ideal skiktning för 
driftperioder med enbart tappvattenvärmning genom den lägre genom­
snittliga kondenseringstemperaturen för dessa perioder.
Sålunda är arrangemang för erhållande av skiktning gynnsammast. Vatten­
inloppet från värmepumpen bör läggas på en nivå över beredarens botten, 
som svarar mot den volym som urtappas före det värmepumpen startas för 
tappvattenvärmningen. Denna volym bör väljas så stor som möjligt med 
beaktande av behövlig beredskap för tappningsbehov. Ju mindre volymen 
är desto oftare krävs värmepumpstart och desto kortare drifttid er­
hålls, vilket ökar energiåtgång och kompressorslitage.
Overslagsmässigt torde urtappningsvolym och nivå för vatteninlopp 
lämpligen väljas som 30 a ko % av beredarevolymen.
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FIG 7.T. visar värmningsförhållandena vid ideal temperaturskiktning i 
varmvattenförråd och direkt tappvattenvärmning i värmepumps värmeväxlare 
för tappvattensystemet.
Vid tidpunkt T" = 0 antas, att tappvarmvattenvolymen just har tappats 
ur förrådet med totalvolymen V.I nedre delen av förrådet finns då volymen 
Vvt med temperaturen tvk, vilket är inkommande kallvattens temperatur, och 
i övre delen med volym V - Vyt är vattentemperaturen tyt- Inloppet från 
värmepumpens värmeväxlare ligger på nivån volym Vu från hotten räknat.
Värmepumpen :antas nu starta obh lämna värmeeffekten till det vatten­
flöde Vf som cirkuleras via dess pump från förrådets botten till ovan­
nämnda inlopp. Skulle värmepumpen även ha varit i drift under tappningen, 
innebär detta att temperaturen i "bottenvolymen" Vu oqh Vv^ är högre än 
^vk •
I den fortsatta redogörelsen idealiseras förhållandena så, att sekundära 
strömningar i förrådet försummas. Dessa beror på egenkonvektion vid ytter­
manteln från där avkylt vatten och impuls från framförallt cirkulations- 
flödet Vip vid inloppet. Likaledes försummas under uppvärmningsförloppet 
värmeledningen mellan volymskikten med olika temperaturer. Dessa för­
hållanden kan ej med'någon noggrannhet beräknas då de är oerhört komp­
licerade. I det följande avsnittet 7-3. behandlas dock förhållandena vid 
fullständig blandning i förrådet, d v s då värmeledning och strömning i 
detta alltid ger en fullständig temperaturutjämning. Praktiskt ger FIG 7-7 
och 7-8:s arrangemang förhållanden som ligger mellan den ideala skiktningens 
och den fullständiga blandningens.
Sambanden nedan gäller uppvärmningsförloppet i FIG 7-7 så länge trpvu<tvt- 
Givetvis är då tvm <tvt eftersom tvm är en blandningstemperatur av t vt 
och ttp^. Med S och c som vattnets densitet respektive specifika värme­
kapacitet blir Vrp • 5* • c = Wp.
Period "7"" = 0 till TT. = V^/V^ ger
tvul = tvk tÿTOl = tvk + ^T1^W < .............
238
Period T= X1 till T2 = ?Jj + Vu/V^ ger
^vuP = ^vm = tTvul‘ + "tvt ‘ ^ _ Vvt/Vu) ......... 7-5
tfvu2 — ^vm Qt2/^T ....................................... 7*6
Period T" = Tj? till 'C-^ - 2”2 + Vu/Vp ger
tvu3 ~ ^TvuS ^TvuS = ^gi-vriP + .....................^.7
O ’ S V
Värmepumpens värmeeffekt Q^, Q^g, Q-p^ 0 s v "bestäms bl a av t^^ = 
t-yu för dessa perioder, se FIG J.6. När t^ sedan överstiger tvt 
sker en blandning med vattnet i beredarens övre volym V - Vu, vilket 
skall beskrivas efter fallet enligt FIG 7-8 , enär det då också blir 
aktuellt.
FIG 7-8. gäller,när den tappade vattenmängden Vvt överstiger volymen Vu 
under vatteninloppet från värmepumpen. Inkommande vatten med temperatur 
%vu stiSer då upp i volymen Vvt - Vu och blandar sig med det kallare 
vattnet där, som direkt efter tappningen har temperaturen tvk- Denna 
volym blir successivt varmare. Gränsskiktet mellan volymen Vu och 
Vvt ~ Vu vid en viss tidpunkt värms dock ej ytterligare, enär det rör 
sig nedåt i beredaren. Vattenflödet Vp tillförs ju volymen Vyt - Vu, 
medan samma flöde uttas i beredarens botten, varför vatten från nämnda 
gränsskikt också kontinuerligt transporteras nedåt. Därav uppkommer 
temperaturförloppet enligt FIG 7-8 i volymen Vu, där lägre liggande 
nivåer, härstammande från volymen Vyt - Vu under successiv värmning, 
måste ha lägre temperatur än ovanförliggande som senare lämnat volym 
Vvt ” Vu.
Följande ekvationer gäller så länge tvm < tyt:
Vvt ' 9 • c = wvt Vu . Ç • c = Wu
Tu ^ vm ^ vkVid t= O är t-
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Period T = 0 till Tp = Vu/Vp
tvul = ^vki ^Tvul = ^vk + Qti^T ........................  f’®
t^i = tvk + qt1 . rx/fwvt - wu/2)':...................... 7.9
Period T = till T2 = 2 • VU/VT
bvu2 = "tvk till tyju! , tTvu2 = tTO2 + Qt2/wT.............. 7.10
Qp2 ’ 2 ~ ^l) = (^7vt “ Wu) • (tvm2 - tyjui) +
(Wu/2) • (tw2 _ t-ymi + tvml — tvk)....7.11
ger med C 2 - Ly = Vu/Vp
Wm2 = • (Wvt - Wu) + tyk ' wu/2 + Qp2 ' Vu/VT J /
(Wvt - Wu/2) .............................................7.12
Observera att i detta fall fr o m tidpunkt Ty såväl bj^ = tVu och 
^Tvu kontinuerligt stiger och att därmed Qp i realiteten kontinuerligt 
minskar. Medelvärdet av Qp för aktuellt temperaturintervall för t
Tvi
används därför i EKV 7.10-11. När tp-vu för fallet < Vu enligt 
FIG 7-7 och tvm vid Vvt > vu enligt FIG 7-8 erhålls temperaturförlopp 
enligt FIG 7-9- Detta antas inträffa tiden Ta efter värmningens start, 
varvid temperaturen tyuA råder i volymen Vu för Vvt < Vu, medan vid 
V-vt > vu volymen Vu: s temperatur stiger från t^^ i botten till tvt 
på nivån Vu.
Temperatur- och strömningsförhållandena liksom förloppet hos Qp blir nu 
anåloga med de som gäller Vvt > Vu i DIG 7-8, dock värms nu hela voly­
men V - Vu ovanför inloppet för Vp kontinuerligt med fullständig blandning.
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För V < Vu såsom i FIG. 7-7 gäller:
V • Ç • c = W
Period T = Ta till Tb = Tk + Vu/VT
*vu = Va ger Va .....................................3'13
’ (TB ~ Z'a) = (W " Wu) • (tvtB - W + (¥u/2) • (tvtB -
^vuA + ^vt VuA) ................... 7.Il
ger med Tg - TÅ = VU/VT
tvtB = [*vt • (W - 3 • Wu/2) + tvuA • Wu + Qta • VU/VT]/
/(W - Wu/2) ..................................... 7.15
Period T = Tb till Tc = Tb + Vu/VT 
Vu = tvt tUl Vb ger Vb
Vb ^ =^rf ~ V ' ^vtc _ VtB^ +(Wu/2) ‘ ( tvtC
tvtB + tvtB ~ VV ....................3-16
vilket ger
"vtC = tvtB • (W - V + Vt • V2 + Vb • VV]/(W - Wu/2)
..... 7.17
osv , jämför EKV 7-12.
För V > V såsom i FIG 7-8 gäller:
vt U 'B
Period r= rA tin rB = rA + vu/vT
t = t . till t ger Q 




t .4.T, = Ft -4. ' (W - W ) + t . • W /2 + Qm„
vt B L vt u vuA u' sTA




osv , jämför EKV 7.12 och 7,17
Den tehövliga tiden för en viss uppvärmning av vattnet i beredaren blir
givetvis summan av tidsperioderna enligt ovan tills t eller t nått
vu vt
önskat värde. Högsta värden på dessa bestäms av maximalt tillåten kon- 
denseringstemperatur eller hetgastemperatur till tappvarmvattensystemets 
värmeväxlare, se avsnitt 5. Ovan har dook ingen hänsyn tagits till värme­
förlusterna Qvf> se EKV 7-1, från cirkulationssystemet och förrådet. Q 
kan dock exempelvis subtraheras från värmeeffekten, som erhålls i värme­
pumpens värmeväxlare. i ekvationen ovan blir då nettovärmen till för­
råds vattnet.
Av stort intresse vid tappvattenvärmning med kondensordrift för tapp-
vattenvärmeväxlaren är vilken värme fakt or som erhålls under uppvärmningen.
För bestämning av värmningstid och värmefaktor måste och värmepumpens
totala effektbehov E vara kända som funktion av t vid olika aktuella 
's nvi
temperaturer hos värmepumpens värmekälla. Ett exempel på deras värden ges 
i FIG 7-10 - 7-19- Kurvorna i dessa figurer har beräknats med utgångspunkt
från underlaget i avsnitt 8. och FIG 8.32 i vilken värmeeffekten QtIII =
Q^p °ch eleffektbehovet E^^ = E^_ beräknats för en värmepump av typ enligt
FIG 8.15. Såsom också angivits i avsnitt 8.2 gäller för det aktuella 
driftfallet kondensering i tappvattenvärmeväxlaren och luftflöde genom under­
kylare avstängt. I FIG 7.10 - 7.11* visas för tT . =-20, - 10, 0, +10 och
Ll




och É som funktioner t^.^ och V^. I FIG 7-15 " 7-19 ges vid samma 
förhållanden __ och
JIII
^TIII = ^Tlll^tlll 7.22
Eftersom FIG 8.32 ger § j och EtIII som funktion av tLi och t1K> har en 
beräkning av det ^ som hör till ett visst t^. utförts. Detta har skett 
i enlighet med EKV 8.67. Dock har för de olika cirkulationsflödena VT 
uttagits det akutella 1^. enligt FIG 5*12 - 5.14, sa att med i figurerna
= S?III
800 l/h ger A =2+1,8- qtiii
600 2 + 2,2 ' Stiii
400 2 + 3,1 ' ^TIII
200 2 + 5,5 ' qtiii
Såsom tillämpningsexempel väljs det följande:
Varmvattenberedare med V = 308 1 och inlopp för V^, — 600 l/h pa toppen, dvs
y = v = 308 1. Vid start av värmningen gäller att hela volymen har tempera- 
u
turen t = tm . = +20°C, d v s V , = V = 308 1. Värmning fortgår tills t
vu Tvi vt ±LV
= +60°C, då värmepumpen stoppas. Ideal skiktning enligt FIG T*8. antas under
värmning s förlopp et, från värmeförlusten Q.^ bortses och t^ är +10°C.
Under period T = 0 till T= 308/600 = 0,513 tim = 31 min gäller tvui=
t™ . = +20°C och enligt FIG T-13 och 7.18 blir 
T vi
tTvu = +30,6°C , t1K = +39°C , ÉtIII = 2,73 kW
^TIII = 2,73 S?III = 7,55 kW 
Period T = 31 min till 62 min ger
t „ = V ■  = +30,6°c, t = +4o,4°c , t1K = +48°c
Étixi = 2,90 kW 0TIII = 2,41 Qtiii = 7,01 kW
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Period T= 62 min till 93 min ger
*tu3 = Vi = +^°C’ Vu = +^.6°C t1K = +56°C 
®tIII "" kW> Äjxil = 2>1^ » ^rxxi = ^>52 kW
När sedan omedelbart efter r = 93 min värmepumpen nås av t . = +l+9°c
... . o Tvl
överstiger t^ enligt FIG 7*13 +60 C och värmepumpen stoppar.
För uppvärmningen från +20°C till +1+9,6°C har sålunda behövts 93 min 
och elenergin EtIII = 0,513 ‘ (2,73 + 2,90 + 3,07) = 4,1+6 kWh.
Totalt alstrad värmemängd är ^ = 0,513 • (7,55 + 7,01 + 6,52) =
= 10,8l kWh, vilket ger medelvärmefaktor 0 = 10,81/4,1+6 = 2,42 .
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7.2.2 Fullständig blandning i "beredare
Om tilloppet från tappvattenvärmeväxlaren läggs i botten på beredaren,
erhålls den fördelen, att även vid mindre tappningar från beredaren risken
för blandning av kallare vatten från värmepumpen i värmt vatten ovanför
tappad volym V , se FIG 7.7 och 7.8,blir minimerad. Pock blir för denna 
"Vt
volym uppvärmningsförloppet något ogynnsammare än för den ideala skikt­
ningen, som förutsätter inlopp just vid gränsen mellan den kalla, tappade 
volymen och ovanförliggande volym.
EKV 7.23 gäller vid bottentillopp och fullständig blandning i den tappade 
volymen V , eftersom denna fg,r temperaturen t^ -
"vt ~"Tvi/dT" ~ WT ^Tvu "dt_ 7-23
Qt är liksom E^ dock beroende av t^^, se FIG 7-10 - 7-19- Energibehovet
Tv i
för uppvärmningen blir E. = J É. • dT ........  .......  7.2l
1 tTvio %
Medelvärmefaktor under ett uppvärmningsförlopp från temperatur t^^ till 
t^. i den tappade volymen V^. blir
Tvi
«*tm = / • dT = S/Et 7.25
^Tvio
där
S? Wvt ^Tvi ^Tvio)
EKV 7.23 ger
dT “ Wvt ' dtTvi/(^T ........................................  7.26
För att beräkna E^, 0tm och tiden T för uppvärmningen måste och E^_
uttryckas som funktioner av t . . En rimlig ansats för detta är
Tvi
^T0 ' [1 4 ‘ (tTvi Svio^J
7.27
och
Ê. = Ê • fl + e - (t . - t. . ) 
t to L Tvi Tvio
7.28
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m ed h än sy n  t i l l d e t a p p ro x im a tiv t rä tl in jig a  fö r lo p p e t h o s ^  = Ö p jjj "
o h h  É = É tI I I - k u rv o r i F IG  7 .1 0  - 7 -1 9 - Q T o o c h  É tQ  ä r v ä rd e n  som  
g ä lle r v id  tT y i -  tT v i0 f
F IG  7 .2 0  v is a r h u r q . ö ö h  e v a r ie ra r m ed t^ . o ch  V ^ , om  F IG  7 -1 0  - 7 -1 9  
a n v ä n d s fö r u tta g a n d e av  d em . In v e rk a n  av  V T ä r r in g a  lik som  av  t^  
ö v e r 0 °C .
E K V  7 .2U  o ch  7 .2 6  - 7 .2 8 g e r  
tT v i
E t = / Ê -f l
to 1
+ e • (V i - t 'T v io ^ J 1 • Wv t • dV i7 V  ’t1 “
xT v io ” 1






 cf0 . J  [1 . = • V v i tT v io  ) ] ] ' d tT v i ^
V io
/[1 - q V v i V io ^ ] = °1  • \ t  • \oJ %o ..... .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .. .  T -2 9
d ä r = (l/q + e/q2) • m jl/  ( 1 - q V v i ~ V io ^ ] - V v i _ V io ) ’
EK V  7 -2 5  o ch  7 * 2 9 g e r n u
^ tm  =  V  • ( tT v i - V io )/(C l ' W v t ’ V V ) =
V o  V o ) ' V v i ” tT v io ^ ° l V o V v i ~ V W
. . . . . . . . . . . . . . . . . 7 .3 0
o ch  EK V  7 .2 6
r= . m [l/( l - q • ( tT v . - tT v io ) ) ] / (QTo .q ) .... . .. . .. . .. . .. . ..  7 .3 1
K u rv o rn a i F IG  7 -2 1  h a r f ram ta g its fö r a tt u n d e r lä tta  b e s täm n in g e n  av 0
en lig t EK V  7 .3 0 . 0 ^ Q = l^ 0 /É _ to  fö r d r if tfö rh å lla n d e n a  v id  s ta r t av  ta p p -
v a tte n v ä rm n in g e n  m å s te v a ra  k ä n d , se  F IG  7 -1 0  - 7 .1 9 , v a rv id  QTq , E^_q
o ch 0 tQ  m o tsv a ra s av  Q ^H ’ E ^ II o ch 0^ fö r a k tu e ll t t^  = t^ .
i f ig u re rn a . D e ssa  v is a r ju  m om en tan a  v ä rd e n  som  fu n k tio n  av  t , ..
tv x
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FIG 7.22 - 7.24 visar 0 -kurvor, vilka erhållits ur FIG 7-16 - 7.18 
och 7-21 för ingående uteluft till värmepump t^ =-10, 0 och +10 C.
Nu kan en jämförelse med beräkningsexemplet under 7.2.1 göras för vilket
u vt
= t_ . == +20°C
vu Tvio
Li
= +10°C och t_„1K
VT = 600 l/h
+6o°c
Vid fullständig blandning kan värmepumpen i likhet med vid skiktningsfallet
under 7.2.1 vara i drift tills t_ . ger kondenseringstemperaturen t =
Tvi lk
+60°C. Med ovanstående data inträffar detta enligt FIG 7-13 för tTv^ = 
+i+3,5°C, vilket också blir sluttemperaturen i varmvattenberedaren. Obser­
vera att lägre värden på t^. ger högre slutvärde för t^,^, t ex +46°C 
vid t ^ = 0°C, se FIG 7-12. Detta beror på att Qipjjj °ch därmed t^ -
- tm . minskar med tT.. Denna effekt nås också, om man minskar luft- 
Tvi Li
flödet genom förångaren, varvid dock sjunker.
I EKV 7.30 blir nu
0 = 2,76 , se FIG 7.18
to
t„ . - tm . = 43,5 - 20 = 23,5 C
Tvi Tvio
(tm . - -L . )/C1 = 0,864 
Tvi Tvio 1
varför
0^ = 2,76 • 0,864 = 2,38
"tm
mot 2,42 för ideal skiktning. Då uppnåddes dock beredartemperatur + 49,6°C. 
Qm man för blandningsfallet, oavsett t^, skulle uppnå samma temperatur, 
erhålls istället
tm . - tm . = 49,6 - 20 = 29,6 C
Tvi Tvio




0tm = 2,76 • 0,822 = 2,27
Med hänsyn till att värmeledning och sekundära vattenströmmar i teredaren 
ej möjliggör ideal skiktning, ger verkliga förhållanden vid arrangemang 
för maximal skiktning ett resultat mellan ideal skiktning och blandning. 
En avsevärd förbättring av värmefaktor och högsta vattentemperatur i 
beredaren torde därför ej uppnås vid konstruktion för bästa skiktning 
jämfört med exempelvis tillopp från värmepump i beredarebotten.
7.3 Beräkning av temperatur-, kapacitets- och värmefaktorförhållanden 
vid indirekt tappvarmvattenberedning
7.3.1 Värmning via yttermantel hos beredare
FIG 7.25 illustrerar förhållandena vid indirekt tappvattenvärmning via 
yttermantel hos tappvattenförrådet. Rörkoppling enligt figuren ger maxi­
malt gynnsamma omständigheter för skiktning. Enär intet förrådsvatten 
cirkuleras såsom vid direkt beredning, har en Skiktningsstörande faktor 
eliminerats. Eljest erhålls beräkningsmässigt väsentligt mer komplicerade 
förhållanden.
Om temperaturförloppet i beredaren omedelbart efter en tappning är det 
som visas i FIG 7-25 vid 'X = 0, gäller om värmekapaciteten hos vattnet 
i mantelförrådet försummas:
«Tö ~ ^ Vvt/V) ' KB ' ^Tvu tTvm^/,ln[l'tTvu tvt^tTvm tvt^]'
^T ^ ^Tvu ^Tvm ^ 7-32
«Tu =(Vvt/V) • *3 • (tTvm - [(tTvm “ Vuo^Vi " Vj] =
WT * ^Tvm Vvi^ 7.33
«T «Tö + «Tu «To ‘ L1 q ^Tvi ^vio^ ] ^T ' ^Tvu Vvi^
.............. 7.3!+
med
= till tappvattenvolym V - V^. med temperatur överförd värmeeffekt.
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Kg = Värmegenomgångstal från cirkulationsflöde VT till tappvattenvolymen
V i förrådet. Enär yttermanteln antas omsluta hela förrådets mantelyta, 
blir värmegenomgångstalet för de båda volymerna med olika temperatur 
t^ och t proportionell mot dessa volymer.
Lösningen till EKV 7.32 - 7.3!* blir
t =b-tm.-(b-l)-t 
Tvm Tvi vuo
Tvu = a ‘ tTvm - (a - 1) ’ t 
= 3 ‘ (1 - Vvt/V)/t
vt





EKV 7-34, 7.35 och 7-36 ger
tTvi = [& • (b - 1) • tuo - (a - 1) • tyt + d • (QTo/WT) • tTvio + 
+ QTo/t]/(a • t + q • QTo/WT - 1) ............... . 7.37
Exempel på temperaturförhållanden vid värmnings början:
1. VT = 600 l/h WT = 0,70 kW/°C
= 0,5 • V - Kg = 0,25 kW/°C, m2 • 2 m2 = 0,50 kW/°C
a = b = e 0,5 ' °’5/0,7'= 1>lt
ti = +10°C • 11 = °’0065 ’ tTvio = +10°C ’to = 8’1 kW
Se Fl G 7.18 och 7.21
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+ o,4o • t^ + 0,08 • 10 + 11,6)/(1,96 + 0,08 - l) =
= 0,54 • t + 0,38 • t . + 12 °C 
vuo vt
Med t = +15°C och t . = +50°C erhålls
vuo vt
tm . = 8,1 + 19,0 + 12 = +39°C 
Tvi
tTvm = 1,4 • 39 - 0,4 • 15 = +49°C
tTyu = 1»lt ' 1+9 - °>U ' 50 = +1,90C
2. Såsom 1. men tLi = -10°C , q. = 0,0080 , = 5,25 kW,
se FIG 7.16 och 7-21, t = +10°C och t _ = 50°C ger
vuo vt
tTvi = (0,56 • 10 + 0,40 -50 + 0,06 • 10 + 7,5)/(l,96 + 0,06 - l) =
= +33°C
tTvm = 1»^ • 33 - 0,4 • 10 = +42°C
tTvu = 1,4 • 42 - 0,4 • 50 = +39°C
I normala fall torde sålunda tTvu och t^^ relativt litet skilja sig i all
synnerhet som t under uppvärmning alltmer närmar sig tm . 0m man bortser 
vt Tvu
från skillnaden mellan t^ och t^^ möjliggörs en tämligen okomplicerad 
beräkning av uppvärmningsförloppet analogt med förhållandena för direkt 
värmning enligt det följande
<1 • (tTyi - tTv.o)] =
= (v*/ V) . kb • (V - tTO)B
... 7.38
Medelvattentemperaturen i volymen V^ har alltså förutsatts vara t^. Vidare 
förutsätts medeltemperaturskillnaden mellan vattenflödet V och t vara
vu
vilket torde vara én ringa approximation, jämför beräkningsexemplen ovan 
och temperaturförlopp enligt FIG 7.25.
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Eftersom värmeflödet till volymen V^_ är proportionellt mot t^ -
kommer t i volymens övre del snabbare närmare sig t_ »t-, än t
vu Tvm Tvu vu
i dess nedre del närmar sig t^, ^. Härigenom strävar temperatur förloppen
t och tm mot parallellitet. 
vu Tv
EKY 7.38 ger
tTvu=tTvi + C1 “ q ^Tvi ” Virio^] .................... 7
Med EKV 7-39 eihålls även
tvu tTvi ®To ' MI ' L1 9. ^Tvi tTvio^] ' 
med MI = V/CV^ • Kß) - 1/(2 • Wj)
och ur EKV 7-1+1 respektive 7.38
dt = (1 + %, • q • Mt) . dtm..................
vu T?o I Tvi
dTT = W • dt / F Qu . (1 - q • (tm . - tm . )) 1 





^ = wvt • (1 + «To • * • V • ln N1 - * • (tTvi - tTvio)^ ] 7
/(Qjto • i) .......................  T-1*1*
jfr EKV 7.31 .
Med EKV 7-1+1 erhålls vid T = 0
^vuo ^Tvio «To ^1 .........................  7-1+5
EKV 7.21+, 7-1+3 och 7-1+2 ger i analogi med direkt varmvattenberedning och 
EKV 7.26
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Et - (1 + Sto • * • V ‘ C1 • wvt • Eto/QTo ......................  T-46
vilket är värmepumpens energibehov för uppvärmningen av volymen V^_ från
t till t 
vuo vu
Den till denna volym avgivna värmemängden är
Q = W . • (t - t ) ...........................  7-^7
u1 vt vu vuo
som med EKV 7*^1 och 7-^5 hlir
«T = Wvt • (tTvi - W * (1 + Ao • MI • .................  T-U8
Medelvärmefaktorn för uppvärmningen hlir
^tm = S/Et = ^o^to^ ' ^Tvi ~ Vido^l " ^to ' ^Tvi “ tTvio^Cl
dvs identisk med 0 för direkt varmvattenheredning. Observera dock att
den uppnådda tappvarmvattentemperaturen är t för indirekt beredning och
t_ . för direkt beredning, varvid normalt t < t_ ., se EKV 7.^1 och 
Tvi vu Tvi
FIG 7.26. Faktorn (t_ . - tm . )/C, är densamma som FIG 7-21 ger för direkt 
Tvi Tvio 1
beredning varför också FIG 7*22 - J.2h gäller nu.
När t uppnått temperatur t^. och värmningen fortsätter gäller ovanstående 
samband för en ny period då
t = t . 
vuo vt
^Tvio = "vt + ^To/MI ’ se EKVT'U5
Beräkni_n£se_xempel.
Förutsättningar:
Värmepumpskapacitet enligt FIG 7-13 och 7-18 vid = 600 l/h
V , = V, d v s helt urtappad beredare och t = + 15°C. 
vt vuo
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Högsta t = +60°C. Enligt PIG 7-13 blir därvid högsta t . = +43,5°C.
1K lvi
MI = 1/0,5 - 1/(2 • 0,70) = 1,3
t = +15°C = . -CL . 1 1 - 0.0065 • (t„ . - tm . )1 •
vuo Tvio T?oo L Tvio Tvioo J
' 1>3 = Vio ‘ 8)1 ’ t1 " °’0065 ‘ (tTvio “ 10)] ' ls3> ger
. = (IS + ll,2)/l,07 = +2U,5°C. Detta medför i sin tur
QTo = 8,1 • (1 - 0,0065 ' 14,5) = T,3 kW
tw - 1+3,5 - 7,3 • [l - 0,0065 • (1+3,5 - 2U,5)U • 1,3 = +36,J^C
_?tm fÖr tTvio = + 2U’5 °Ch tTvi = +1*3’5 enligt FIG 7>2U *
Med direkt varmvattenberedning och samma temperaturhöjning i 
beredaren gäller
t = +15 = t_ . och t = +36,7°C = t_ . , varvid 0, = 2,58.
vuo Tvuo vu Tvi ^tm
Beräkningsexemplet visar klart fördelen med direkt tappvarmvattenberedning. 
Det ovan antagna värdet för Kg gäller en dubbelmantlad beredare med ca 250 1 
volym. Med indirekt beredning och aktuella kapaciteter blir det ej möjligt 
att uppnå acceptabelt hög temperaturnivå i beredaren om, såsom här antagits, 
vattenvolymen i yttermantel och värmepumpens cirkulations system är för­
sumbar. Ju större denna volym är, desto mindre blir nackdelen jämfört med 
direkt varmvattenberedning. Genom att yttermanteln uppvärmts till en medel­
temperatur t = ca (tTvu + tT_^)/2 , se FIG 7-26, vilken är högre än
t , sker, sedan värmepumpen stoppat, en temperaturutjämning mellan ytter­
mantel- och beredarvolym.
Med yttermantelvolym V gäller efter utjämning i detta fall temperatur­
höjningen för volym V
V, • it = V - f(-tm + t_ . )/2 - (t + ût )~| ............  7.48
vt vu y L Tvu Tvl vu vu J
och
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At = V • f (tm + t . ) /2 - t 1/(V + V , )
vu y L Tvu Tva vu J y vt
där t = t . + Q™/ W
Tvu Tva. J- J-
7.49
För exemplet skulle gälla, om V - 0,3 • V^
At = 0,3 • [>3,5 + 7,3 • (1 - 0,0065 • 19)/(2 • 0,7) - 36,7]/l,3 = 2,6°C
dvs den värmda tappvattenmängden V^ökar sin temperatur till +39°C.
Tiden T enligt EKV 7.1*4 ökar givetvis med V . Om sålunda V^_ ej är försum­
bar jämfört med V skall W = (V + V ) • Ç • c användas i EKV 7-44 
vt vt y vt
med § = 1000 kg/m3 och c = 4,2 kj/kg, °C'såsom ett approximerat värde. 
Termen • q • i EKV 7*42 är normalt liten jämfört med 1, varför 
dt_^ « dtTvi f°r uPPv®,rmn:'-nSen •
0m den urtappade volymen V^ < V blir givetvis förhållandena ogynnsammare, 
eftersom då Mj. ökar. Sluttemperaturen t^ blir då lägre liksom 0^,
eftersom tm . är oförändrat men t_ . större .
Tvi Tvio
7.3.2 Värmning via pannförråd och yttermantel hos beredare
FIG 7.27 visar ett arrangemang för tappvattenvärmning, som exempelvis 
erhålls om en värmepump ihopkopplas med en pannutrustning av typ CTC- 
T0TAL. En panna med volym V för olje-, el- eller fastbränslevärmning 
har en intilliggande tappvattenberedare med volym V. Denna värms via 
varmvattencirkulation med pump PV från pannan. Med rörkoppling såsom 
i FIG 7.27 kan man räkna med fullständig blandning i såväl panna som 
"urtappad" volym V^ i beredarbotten under ett uppvärmnings för lopp.
Följande värmebalansekvationer gäller, jämför FIG 7.27
CL • T = W • (t - t ) + W • (t - t ) ...............  7




dt ./à "X + W • dt / dT
Tvi vt vu T.51
K (tTvi “ "vu} W , • dt /dT
Vt TU T.52
med
K = värmegenomgångstal för yttermantel till "urtappad" vattenvolym V^ 
i beredarebotten.
Om den volym V„ som manteln omsluter är större än Y , gäller 
-ts vt
K = • Vvt/VB
eljest är K = Kg = värmegenomgångstal för hela yttermanteln.
Index o gäller förhållanden vid T* = 0 och värmningens hörjan.
Samma ekvationer gäller för värmning via yttermantel enligt 7.3.1, om 
yttermanteln har volymen V^ och fullständig "blandning erhålls i denna, 
t ex genom "inverterade" röranslutningar jämfört med FIG 7.25, dvs 
vatteninloppet från värmepumpen till yttermanteln ligger under utloppet 
till värmepumpen.
EKV 7.50 ger
t = t + Q_ • T /W , - (tm . - tm . ) • W /W , .............  7.53
vu too u vt Tvi Tvio p vt 1
och EKV 7-51 och 7.52 med K = (K/W + K/W )
v vt p
dtTvi/dr - dtvu/dr = VWp " (tTvi - tvu) ' Kv
Med t^ enligt EKV 7-53 och approximationen, att QT är konstant för 
värmningsperioden, erhålls
Vi = "Tvio + «T ’ r 7 (Wvt + Wp> - ["Tvio - "vuo " V (Wp * V ] ' 
• (1 - e_K:w ) / (1 + W /¥ .) .......................... 7.5I+
p vt
och
"vu = "vuo + «T - T /(Wvt + wp) + [tTvio - Tvuo - V(Wp • V] •
)/(i + Wvt/wp) 7.55
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Då värmepumpen stoppat, d v s ^ = 0, men cirkulationspumpen PV mellan 
panna och "beredare fortfarande är i drift gäller också ovanstående ekva­
tioner med QT = 0 för en temperaturutjämningsperiod för och
Starttemperaturerna t,^ °ch är dock givetvis lika med slutvärdena
t„ . och t för värmepumpens driftperiod. Sålunda blir nu 
Tvi vu
t = t + (t . - t )
vu vuo Tvio vuo
^Tvi ^Tvio ^Tvio ^vuo
• (1 - eKv 'r )/(l + W^/W^).. 
) • (1 - e~K?* r )/( 1 + .W /W^)
7.56
7-57
Värmepumpen stoppas normalt, såsom ovan angivits, när högsta tillåtna kon- 
denseringstemperatur t^ uppnåtts. Är värmekällans temperatur given, se 
FIG 7.10 - 7.lU, kan då också tillhörande t^ fastställas. Såväl i detta 
fall som när värmepumpen stoppas, då ett visst värde på t uppnåtts, 
möjliggör EKV 7.54 respektive 7-55 en bestämning av behövlig värmningstid 
't genom passningsräkning, grafisk lösning etc. Givetvis måste begynnelse­
temperaturerna t_ . och t vara kända. $ för uppvärmningen kan uttas 
Tvio vuo tm
ur diagram av typ FIG 7.22 - 7.24, enär detta värde i likhet med fallen 
under 7-2.2 och 7-3.1 bestäms av t^ och tTvio
Temperaturförhållandena efter tiden T” efter värmepumpens stopp och vid tid 
för nästa start erhålls sedan direkt ur EKV 7-56 och 7-57
Berâkningseîxempel^
För jämförelse med exempel under 7.3.2 antas i tillämpliga delar samma data 
som i detta exempel.
Förut s ättningar:
Värmepumpkapacitet enligt FIG 7.13 och 7-18 dvs vid t^ - +10°C, och med
vT = 600 l/h.
t = +15°C t„ . = + 40°C vid värmepumpstart
vuo Tvio
V = 120 1 W = 0,l4 kWh/°C
P P
V , = V = 70 1 W = 0,08 kWh/°C
vt B vt
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Kß = 0,40 kW/°C = K, enär V = Vg = 70 1.
Högsta t = +60 C, varför högsta t_ . = +43,5 C enligt FIG 7-13. 
111 lvi
Med hjälp av dessa förutsättningar erhålls
+ Wp = 0,22 Kw = 0,4/0,08 + 0,4/0,l4 = 7,9
Wp • Kw = 1,11 , 1 + Wp/Wvt = 2,75 ,1 + w^/Wp = 1,57
= 6,5 kW för medelvärdet av t^ ^, vilken är ca + 42°C, under drift­
perioden. Observera dock att vid större värden på (tm . - t ), tm .
Tvio vuo T vi
kan sjunka vid värmningsperiodens början, se nedan.
EKV 7,5l och 7-55 blir nu med T i timmar, eftersom W , och W uttrycks i kWh
vt p
•tTvi = 40 + 29,5 • T - 6,9 • (1 - e1,9 'r )
15 + 29,5-T + 12,2 • (1 - eT’9 'T )
T = 1/15 = 1+ min ger t^ = +39,1 C 
t = +22,0°C
VU 5
1/7,5 = 8 min tTvi = +39’^ c 
= +26,9°C
= 1/3,75 = 16 min t^ = +4l,8°C 
t = +33,6°C
tm 3
1/3 - 20 min t_ ■  - +43,4°C +43,5°C och stopp för värmepump
Tvi
t = +36,2°C 
vu
Värmepumpen antas kunna återstarta tidigast 10 min efter stopp, varvid, om 
t understiger +45°C startimpuls erhålls.
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EKV 7.56 och 7-57 för temperaturutjämningsperioden blir med t = +36-2°C
och . = +43,4°C ™0
Tvio
t-vu = 36,2 + 4,6 • (l-e-^9 •r)
tTvi = ^3,k - 2,6 • (1 - e"T’9 'T )
'C = 1/6 = 10 min ger t = +39,6°C
Tvi
= +1*1,5°C
Eftersom t < +1*5°C startar åter värmepumpen.
EKV 7.54 och 7.55 skrivs med t^ = +39,6 och t^ = +4l,5°C, vilket åter ger 
Q™ = 6,5 kW, som
Vi = k1’5 + 29’5 • T + !»5 • (X - e-T.9 • T )
^ = 39,6 + 29,5 - T - 2,5 • (1 - e~T’9 •T)
'£*= 1/20 = 3 min ger t^.^ = +^3,5°C och stopp
t = +4o,3°C
t^ kommer allt närmare det t^, +43,5°C, som ger stopp för
värmepumpen men
uppnår i detta fall givetvis aldrig +45°C.
Medelvärmefaktorn för beräkningsexemplets uppvärmning kan med tillräcklig nog­
grannhet tas ur FIG 7-18 som 0TIII, eftersom t^ mycket litet ändras och 
ligger omkring +42°C, som ger 525 Till = 2’08-




7.3.3 Värmning via pannförråd och genomströmningsvärmeväxlare.
FIG 7.28 visar principarrangemanget vid inkoppling av värmepump till panna 
med genomströmningsvärmeväxlare för tappvarmvatten. Av denna typ är en stor 
andel av oljepannor i villor. Värmeväxlaren är då dimensionerad för pann-
vattentemperaturer på +70 å +80°C. En värmepump med hetgasvärmeväxling för
tappvarmvattensystem, se avsnitt 5« och 7*1.25 kan normalt under större 
delen av tiden med rumsvärmningstehov alstra en temperatur t i pannförrådet 
på +60 à +70°C och ge tillräcklig tappvarmvattenkapaeitet med hänsyn till 
de vanligen förekommande goda kapacitetsmarginalerna hos genomströmnings- 
värmeväxlaren. Saknas hetgasvärmeväxling eller rumsvärmningstehov, måste 
tappvattenvärmningen, som tidigare nämnts, ske genom kondensering i en 
värmeväxlare. Enligt tidigare exempel torde den högsta praktiskt möjliga 
pannförrådstemperaturen t ej kunna överstiga +50 à +55°C för en villa­
värmepump med ett kapacitetssteg och under sommardriftförhållanden. I 
detta fall kan tappvarmvattenkapaciteten bli för knapp och någon form av 
tillsatsvärmning behövas.
Eftersom förhållandena för värmepumpens värmning av pannförrådet sker i 
överensstämmelse med avsnitt 7-2 skall här endast utklaras tappvatten­
temperaturens, t^, beroende av pannförrådets volym V och temperatur t^, 
strömningsförhållandena i denna volym och tappvattenvolymflödet Vvf
Två strömningsförhållanden i volymen V skall behandlas, dels när fullständig 
blandning erhålls i denna under tappningen, dels när skiktningen blir ideal 
och kring genomströmningsvärmeväxlaren kylt pannförradsvatten utan blandning 
sjunker till förrådets botten, se FIG 7.28.
A. Tappning vid fullständig blandning i volymen V.
Följande värmebalansekvationer gäller, se FIG 7.28:
K • (t - t ) = W • (t - t ) = ¥ •(- dt /dT ) 






t = t + (t - t )/e T ' KV Wvt/(Kv + *vt) • W 
vp vk vpo vk
7.60
dvs t . faller kontinuerligt vid tappningen.
= värmeöverföringstal för genomströmningsvärmeväxlaren per C tempera­
turdifferens t - t .
vp vt
t = t vid tappnings start, “T = 0 . 
vpo vp ° ’
Övriga storheter har tidigare definierats.
B. Tappning vid ideal skiktning i volym V.
Följande värmebalansekvationer gäller, se FIG 7.28:
V • X x = V ger tiden för en omsättning av förrådsvolymen V genom 
genomströmningsvärmeväxlaren.
För tiden T = 0 till T = 'ZT^ blir
K • (t - t . ) = W . 
v vpo vt vt
= W • e • (t - t . ) 
vpo vk
(t - t ) = W • (t -t ,) = 
vt vk vpo vul
7.61
där - förrådsvattentemperatur vid utlopp från genomströmningsvärme-
växlare vid inloppstemperaturen t Q
e = genomströmningsvärmeväxlarens temperaturverkningsgrad =
= (t - t )/(t - t , )
vpo vul vpo vk
Härur erhålls
t = (t 
vt vpo
K + t . • W )/ (K + W_J 
v vk vt v vt
7.62
vilket innebär konstant värde på t^ för perioden 
och
W = K • ¥ ./ (K + W_J • e 
v vt v vt
7.63
2 6 0
d v s d en  tid  u n d e r v ilk e n  ta p p n in g en  h å lle r tem p e ra tu re n  t^ _  e n lig t  
E K V  7 .6 2  b lir
T  = V /V  = V  • § • c / W  =  W  • (K v  + W ^ ) • e /K v  • . . .. . .. . .. . .. . .. . .. . .. . .. . .. . .. . .  7 -6 4
F o r ts ä tts  ta p p n in g en  e f te r d en n a  tid p u n k t g ä lle r fo r tfa ra n d e  EK V  7 .6 2  -
- 7 .6 4  d o ck  m ed  k o rre k tio n e rn a , a tt t ersä tts  m ed t . , o ch  a tt
EK V  7 .6 3  fö r p e r io d en  e f te r tid p u nk t even tu e llt h a r e tt ä n d ra t v ä rd e
fö r e , e f te rsom  tem p e ra tu rd if fe re n se n  t Q - t^ _  m in sk a t. E g en k o n v ek tio n s -
s tröm n in g en k r in g  g en om s tröm n in g sv ä rm ev äx la re n m in sk a r n äm lig e n  m ed
t - t . 
v p o vt
F IG  7 .2 9  - 7 .3 1  e x em p lif ie ra r fa llen  A  o ch  B  o v an  fö r en  ty p isk  v illa o lje ­
p a n n a  m ed 2 0 0 1 v o lym  V  m ed K = 2 7 0 0 • V  V ^_ = 4 0 • ^1 W /°C  m ed V ^ .
i l /s  o ch  W  , i W /°C . V id  id e a l sk ik tn in g , fa ll B , b lir d å  
v t
T = 2 0 0 • 4 2 0 0 • (4 0 • V V ' +  W  , ) • e / 4 0 • 'J W ' • W =
1  v t v t v t v t
= 2 1 0 0 0 • (4 o /W  . + 1/■  e (s )  ... .. . . .. . . .. . . .. . . .. . . .. . . .. . . .. . . .. . .. .. .. .. .. .. ..  7 -6 5
v t  v t
V  , = 6 l/m in  = 0 ,1  l /s g e r d å W = 42 0  
v t  V k
r x = 3 0 2 5 • e (s )
V ^  = 9 l/m in  = 0 ,1 5  l/s g e r W ^_ = 6 3 0  
T . = 2 1 7 0 • e (s )
= 1 2 l/m in  = 0 ,2  l /s g e r W ^_ = 8 4 0  
t± = 1 7 2 5 ' e (s)
P ra k tisk t e rh å lls e tt fö r lo p p  av  t^ . som  lig g e r m e lla n  fa ll A  o ch  B , e f te rsom  
in te t av  fö rh å lla n d en a ä r s tröm n in g s - o ch  v ä rm eö v e rfö r in g sm ä ss ig t m ö jlig t .  
B e ro en d e  p å fö r lä g g n in g  o ch  u tfo rm n in g av  k om p o n en te rn a i p an n an  n ä rm a r s ig  
fö r lo p p en  en d e ra  av  fa lle n . B e trä f fa n d e e to rd e v ä rd e t lig g a  i s to r le k so rd n in g en
0 ,5 .
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Med den antagna kapaciteten hos genomströmningsvärmeväxlaren kan värmepumpen 
uppenbarligen endast vid användning av tappvarmvattenberedning genom hetgas- 
kylning ge acceptabel tappvattenkapacitet. Under perioder utan rumsvärmebehov 
når dock även en värmepump med hetgaskylare ej upp till pannförrådstempera- 
turer över ca +55°C, enär tappvattenvärmningen måste ske med kondensering. 
Även om tappvattenfloden på högst ca 6 l/min accepteras, måste någon form 
av eftervärmning eller tillsatsvärmning användas för den antagna värme­
växlarstorleken. Detta kan alltså vara ett problem vid ihopkoppling av 
värmepumpar med befintliga oljepannor, när dessa ej har en generöst dimen­
sionerad genomströmningsvärmeväxlare.
7-4 Provning av värmepumpkapacitet för tappvattenvärmning
7.4.1 Prov med direkt tappvattenvärmning
FIG 7.32 visar provutrustningen, som använts för rubricerade prov. Varmvatten­
beredaren värmdes av en värmepump med utförande enligt FIG 8.15, men med en 
kompressor av typ BH5 enligt avsnitt 4. och lufthastigheten genom förångaren 
1,7 m/s. Proven genomfördes med två olika tillopp till beredaren, se FIG 7*31, 
ett till botten, "Alternativt inlopp (5) ", och ett till toppen, "Alternativt 
tillopp ©".
Vattentemperaturen i beredaren mättes "indirekt" via yttermanteln. Vid upp­
värmning och tappning erhålls någon fördröjning relativt temperaturförloppet 
i beredaren.
Under uppvärmningen var värmepumpens underkylare avstängd för luftgenomströmning 
medelst en lucka vid luftinloppet efter fläkten, se FIG 8.15- Dock var luft­
utloppet från kompressor- och värmeväxlareutrymmet ej stängt. Värmeförlusten 
från detta utrymme uppgick under proven, med hänsyn till värmeavgivning från 
oisolerad kompressor, rör och värmeväxlare, till ungefärligt
Qfv = 10 ' *Tvi (W) ..............................  7‘66
Rörledningarna mellan värmepumpen och varmvattenberedaren var oisolerade.
P
Ytterytan för rör och rörarmaturer med kopplingsdelar uppgår till ca 0,4 m , 
vilket ger en värmeförlust på omkring
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Q = 3 • (tm . + - 2 • t ) (¥)
tfr Tvi Tvu o
T.67
där t är varmvattenberedareomgivningens temperatur.
Varmvattenberedare med yttermantels ytteryta är 3,2 n?. Dess isolering utgörs 
av 25 mm polyuretanskum med ungefärligt k-värde på 1,5 W/n?,°C. Direkt under
beredaren finns också ett oisolerat expansionskärl anslutet, vilket har ytter-
2 o 2 oytan 0,3 m med ett värmeövergånstal till omgivningen på omkring 10 W/m , C.
Beredareutrustningens värmeförlust skulle därmed ungefärligt bli
^fb (t - t ) V o (w) 7.68
med t som medelvattentemperatur i beredaren.
Vid t = +U3°C och tQ = +25°C uppmättes = 210 W som medelvärde för en 
avsvalningseperiod på 17 timmar. Med hänsyn till temperaturmätningarna är 
osäkerheten i + 10 %, enär temperatursänkningen var i medeltal ca 10°C
för t . Detta skulle ge Q„ /(t 
v fb \ t ) = 12 W/°C,d v s 50 % mer än EKV 7-68 o
ger. Någon konvektion kan, trots stillastående tappvattensystempump, ändock 
förekommit ut i rörsystemet, varför totalförlusten antas vara, med t^^ + t^^
satt till 2
fT
0 + Q + Q =10
^fv ^fr *ifb tm . + lit Tvi
(t - t ) 
V o
(w) 7.69
vid värmepumpdrift och eljest
Qf = Qfb = 8 • (tv- tQ) (w) ............. ......  7.70
FIG 7-33 - 7-^2 visar mätresultat från tappvarmvattenvärmning vid användning 
av inlopp B, se FIG 7-32, i beredaren. Med detta inlopp erhålls enligt 7.2.2 
fullständig blandning i inkommande tappvolym V.
Före samtliga prov 70-1 till 70-7 hade först vattnet i beredaren värmts
till +h6 å +U7°C, då värmepumpen stoppade på grund av att t,T, uppnått +60°C.
1J\.
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Omedelbart därefter urtappades V^_ = TO 1 med flödet V^_ = ca 10 l/min.
Efter i FIG 7.3^ - 7-39 angiven tid, 0,1+ till 17 timmar, startades värme­
pumpen åter. Värmningsförloppet återges, i figurerna. Elenergin E^_ till 
värmepumpen mättes med kWh-mätare, avgiven värmeeffekt Qrppjj till tapp­
vattensystem medelst vattenvolymflödesmätning VT med svävkroppsmätare 
i systemet och temperaturdifferensmätning tTvu - t^,^ för in- och utlopp 
till värmepumpen med värmepumpens datormätutrustning, noggrannheten för 
denna differensmätning är ca + 10 Värmefaktorn <f> = Q^^/E^ för
momentana förhållanden samt 0 = som medelvärde för uppvärmnings-
förloppet tills värmepumpen ånyo stannat vid uppnådda t^ = +60°C redovisas 
också i figurerna. Efter detta stopp tappades åter V = JO 1 med V^ =
= 10 l/min. Temperaturen på det tappade vattnet mättes med precisions- 
termometer i en lU 1-hink i vilken vattnet samlades. Den sist tappade 
volymen på lU 1 var mindre än 1°C svalare än den första lb 1 - volymen. 
Medelvärdet för tappvarmvattentemperaturen t^_ finns angivet i figurerna.
Som synes har mycket nära samma värde, ca +k6,5°C uppnåtts för alla prov, 
som utförts vid ingående lufttemperatur t . till förångare på ungefär +20°C.
FIG 7.1+0 beskriver avkylningen i beredaren under de olika stilleståndstiderna 
för proven 70-2 till 70-7 efter tappning av 70 1 och före återstart av 
värmepump. Observera att efter tappningen ej lika temperaturfördelning be­
höver råda för de olika proven, även om skillnaden i fördelningen sannolikt 
är ringa, jämför provens Därmed kan också ungefärligt värmeförlusten
från beredaren bedömas med hjälp av FIG 7-1+0. Temperaturändringen är dock 
i detta fall omkring 5°C på 13 timmar istället för ca 10°C på 17 timmar enligt 
ovan, vilket ger 75 % av förlusten i det senare fallet. Q^^t - t ) blir 
därmed 8 W /°C såsom antagits i EKV 7-70.
FIG 7.1+3 utgörs av FIG 7-19 i vilken inlagts det typiska förloppen för Qrpjjj
och vid prov 70-1 till 70 - 7, då VT = 520 l/h. FIG 7-19 har beräknats 
gälla för en värmepump av den typ som använts vid de här aktuella proven på 
grundval av komponentegenskaper enligt avsnitt 1+, 5 och 6. Dock har förlusten 
Q antagits vara 100 W, vilket förutsätter stängd öppning för ventilationsluft. 
Vid proven gäller överslagsvis EKV 7.66. Värmeförluster från beredare och 
rörsystem utanför värmepumpen har ej dragits från i FIG 7-19 och ligger
också enligt ovan utanför Q^^-mätning vid proven.
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Genom att till provvärdet för addera
10 • tm . - 100 w
Tvi
"blir prov- och beräkningsvärden jämförbara. En sålunda erhållen kurva åter­
finns också i FIG 7.43. Prov och beräkningar visar då i FIG 7-43 god överens­
stämmelse.
Värmebehovet för uppvärmning av tappvattnet i proven är osäkert, eftersom 
yttermanteltemperaturer t^ till t avviker från t^^, som ju är tempera­
turen åtminstone i bottendelen av beredaren. Vid en snabb tappning fylls 
beredaren med kallt vatten, medan yttermantelns varma vatten med tidsför­
dröjning successivt överför sitt "överskottsvärme" till beredarevattnet.
För prov 70 - 1 är utan värmeförluster behovet maximalt, se FIG 7-32 och 7.33,
Qvt = Wvt ‘ (tTvi “ tTvio) = °’39 • {k9 - 19) = U.T kWh 
och minst ungefärligt
0,39 • (U6 - 23) = 9,0 kWh 
Enligt EKV 7.69 är förlusten utanför värmepumpen
Qfr + = l4 ’ lö"3 • [ (49 + 19)/2 - 25] • 80/60 = 0,17 kWh
Värmepumpen har enligt mätningen lämnat QTIII = 10,36 kWh, vilket ligger 
mellan maximalt och minimalt beräknat .
För proven 70-2 till 70 - 7 gäller ungefärligt
W^ = 0,36 • 70/308 = 0,082 kWh/°C
eftersom i detta fall beräkningen kan göras för uppvärmningen av J0 1 med 
+15°C inkommande kall vatten till +47°C, se FIG 7.34 - 7.39. Dock måste då 
förutsättas, att medeltemperaturen hos beredaren är lika för alla proven vid 
tidpunkt r = 0 och efter avslutad värmning från värmepumpen. Exklusive värme­
förluster utanför värmepumpen erhålls sålunda
= 0,082 • (47 - 15) = 2,62 kWh
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Ink lu sive y ttre värm efö rlu ste r gä lle r, se EKV T .69 och T -TO , fö r
p rov TO  -  2  2 ,62 +  10-3 ■  (ll+ • 0 ,35  +  8  • 0 ,1+ ) • (1+0 - 25 ) =
= 2,7h kW h m ot uppm ätt =  2 ,63  kW h från värm epum p
p rov 70  -  3  2 ,62 +  10“ 3 • (ll+ • 0 ,35  +  8  • l) • ( 1*0 -  25 ) =
= 2 ,8 l kW h m ot uppm ätt 2 ,58 kW h
p rov 70 - !+ 2 ,62  +  10 J  • ( lit • 0 ,35  +  8  • 1 ,3 )  • (U o - 25 )
= 2 ,85 kW h m ot uppm ätt 2 ,67 kW h
p rov 70 -5  2 ,62  +  10-3  • ( lit • 0 ,35  +  8  • 2 ) * (1+0 -  25 ) =
= 2 ,93 kW h m ot uppm ätt 2 ,56 kW h
P rov 70 - 6  2 ,62  +  1Ö "3  • ( lU  • 0 ,1+0  +  8  • 1+ ) • (1+0 -  25 ) =
= 3 ,18 kW h m ot uppm ätt 3 ,00 kW h
P rov 7O -7  2 ,62 + 10 J • (14 - 0 ,1+8 + 8 -17 ) • (1+0 - 25 ) =
= U ,76 kW h m ot uppm ätt 3 ,50 kW h
Fö r p rov 70 - 7 är sk illnaden i uppm ätt värm epum p energ i och beräkna t
behov fö r tappvarm vattenvärm n ingen anm ärkn ingsvärt s to rt. 1°C m edeltem pera tu r ­
änd ring  hos varm vattenberedaren m o tsvara r en lig t. F IG  7 .32 0 ,39 kW h värtn tinne-  
h å llsänd ring . 0m uppm ätn ingen av Q rp jjj ä r ko rrek t kan sk illn aden fö rk la ras  
d e ls av fö r hög t an tagna värm efö rlu ste r och de ls av o lika m edeltem pera tu re r 
v id T = 0 och v id värm n ingens slu t fö r p roven , till exem pel a tt slu tm ede l-  
tem pera tu ren  är läg re än de t t = +1+7°C som  erhö lls v id tappn ingarna . O bser ­
v e ra dock , a tt re tu rtem pera tu ren t^^ från beredaren s bo tten varit +1+9 ± 0 ,5 °C  
fö r a lla p roven v id värm epum pstopp . E fte rsom  in loppe t m ed t^ , = +59°C också
ligger i bo tten v id dessa p rov e rhå lls m ed sto r sanno likhe t en hög re tem pera ­
tu r där än beredaren s m edeltem pera tu r. D etta ind ikeras även av pbov 70 -1 ,
F IG 7 -33 , där y tte rm an te ltem pera tu re rna v id  värm epum pstopp ligge t m ellan +37  
och + i+6 °C .
F IG  7.1+1+ - 7 .I+7 v isa r m o tsvarande p rov m ed in lopp från värm epum pens tappva tten - 
värm eväx la re till beredaren s toppde l, se F IG 7 -32 . Fö r denna kopp ling bo rde  
hög re tem pera tu r uppnås i varm vattenberedaren än v id ovannäm nda p rov , se
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a v s n i t t  J.2. P r o v e n  u t f ö r d e s  v i d  i n g å e n d e  l u f t t e m p e r a t u r  t  . t i l l  f ö r å n g a r e n
i - l l
p å  c a  + 1 0  C .  J ä m f ö r t  m e d  p r o v e n  v i d  i n l o p p  B  i  l o t t e n ,  d å t ^  =  + 2 0  C  r å d d e ,  
e r h å l l s ,  o a v s e t t  i n l o p p  B  e l l e r  T ,  n å g o t  h ö g r e  m ö j l i g t  t ^ ^ ,  s e  F I G  J.h2.
V i d  t 1 B .  =  + 5 8  à  + 6 0 ° C ,  s o m  v a r  s t o p p t e m p e r a t u r e n  f ö r  v ä r m e p u m p e n ,  ä r  s k i l l -
- L I V
n a d e n  o m k r i n g  1  C .
V i d  i d e a l  s k i k t n i n g  s k a l l  h e r e d a r e v a t t n e t ,  o m  y t t e r m a n t e l n s  v a t t e n v o l y m  o c h  
h e r e d a r e h ö l j e t s  v ä r m e k a p a c i t e t  f ö r s u m m a s ,  n å  t e m p e r a t u r e n  t ^ , t i l l h ö r a n d e  
d e t  t , p ^  s o m  g e r  d r i f t s t o p p  f r å n  t  . J ä m f ö r s  t  e x  p r o v  7 0  -  1  i  F I G  J.33 
o c h  p r o v  3 5 0 - 8  i  F I G  7 - 4 4  v i s a r  d e t  s e n a r e  e n  k l a r  h ö j n i n g  a v  t e m p e r a t u r e n  
i  b e r e d a r e n ,  t r o t s  a t t  t ^ ^  s l u t a r  p å  e n  l ä g r e  n i v å .  S k i k t n i n g e n  ä r  d o c k  
i n g a l u n d a  i d e a l .  E n  p å t a g l i g  b l a n d n i n g  o c h  t e m p e r a t u r u t j ä m n i n g  s k e r .  S a n n o ­
l i k t  k a n  d e n  m i n s k a s  m e d  s t r ö m n i n g s t e k n i s k t  b ä t t r e  u t f o r m a t  i n l o p p ,  s o m
1  d e t t a  f a l l  g e r  e n  h ö g  i n s t r ö m n i n g s h a s t i g h e t . T a p p t e m p e r a t u r e n  t ^ .  l i g g e r
2  t i l l  5 ° C  h ö g r e  f ö r  V  u p p  t i l l  c a  1 0 0  1  v i d  t o p p i n l o p p  j ä m f ö r t  m e d  
b o t t e n i n l o p p e t ,  j ä m f ö r  F I G  7 - 3 3  -  7 - 3 9  o c h  F I G  7 . 4 4  -  7 . 4 8 .  S e d a n  2 0 0  1  
t a p p a t s  u r  a v  b e r e d a r e n s  2 5 4  1  b ö r j a r  t _ ^  s n a b b t  f a l l a  g e n o m  a t t  i  b o t t e n  
i n s t r ö m m a n d e  k a l l v a t t e n  p å t a g l i g t  b ö r j a r  b l a n d a  s i g  i  o v a n f ö r l i g g a n d e  v a r m ­
v a t t e n .  Y t t e r m a n t e l n s  5 4  1  v a r m v a t t e n  g e r  d o c k  e n  v i s s  v ä r m e e f f e k t  t i l l  
b e r e d a r e n s  i n s t r ö m m a n d e  k a l l v a t t e n  v i d  t a p p n i n g e n .
I  F I G  7 - 4 9  h a r  i  l i k h e t  m e d  F I G  7 - 4 3  i n l a g t s  u p p m ä t t a  v ä r d e n  f ö r  o c h
0 ^  i  j ä m f ö r e l s e  m e d  d e  b e r ä k n a d e  f r å n  F I G  7 - 1 8  s o m  g ä l l e r  d e t  a k t u e l l a  
t j ^  =  + 1 0 ° C .  M e d  k o r r e k t i o n e r  f ö r  d e  g ä l l a n d e  v ä r m e f ö r l u s t e r n a  e r h å l l s  å t e r  
e n  g o d  ö v e r e n s s t ä m m e l s e .
I  F I G  7 . 4 4  h a r  o c k s å  i n l a g t s  t e m p e r a t u r f ö r l o p p e n ,  s o m  s k u l l e  e r h å l l i t s  v i d  
i d e a l  s k i k t n i n g ,  j ä m f ö r  a v s n i t t  7 - 2 . 1 .  H ä r v i d  h a r  h ä n s y n  t a g i t s  t i l l  a t t  
i n g å e n d e  v a t t e n t e m p e r a t u r  t ^ , t i l l  b e r e d a r e t o p p e n  a v k y l s  i  b e r e d a r e n  p å  
g r u n d  a v  k y l n i n g  t i l l  d e s s  h ö l j e ,  y t t e r m a n t e l s  v a t t e n  o c h  y t t e r m a n t e l .  O m  
m e d e l t e m p e r a t u r e n  i  d e n  ö v r e  d e l e n  a v  b e r e d a r e n ,  v a r s  v a t t e n  i d e a l t  s k i k t a t s  
ö v e r  d e n  u n d r e  d e l e n  m e d  t e m p e r a t u r e n  t ^ ^ ,  b e t e c k n a s  t ^  g ä l l e r
t
v t ' T v i  +
^ T v u  t T v i
' T v i  + f t  -  tv  T v u  ^ T v i
) •  2 5 4 / ( 1 , 1  • 3 0 8 )  =  
)  •  0 , 7 6 7 . 7 1
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eftersom beredarens, genom värmepumpen cirkulerande vatten, har volymen 
25b 1, yttermantelvolymen är 5I* 1 och beredare- och mantelmaterials värme­
kapacitet är ca 10 % av den totala vattenvolymens, 308 1. Dessutom gäller 
för proven
tTvu ~ tTvi = ^TIII^T ? • o) = ShEii/1*90 ......................
där satts till det värde proven givit och vilket, såsom funktion av
t_ . , visas i FIG 7. 1+9.
Tvi
Bortsett från att skiktningen ej är ideal och därför > ^Tvu °c^ ^vt 
icke får konstanta värden inom varje omsättningsperiod 60 • V/V^ (min), 
följer EKV 7-71:s och 7-72:s värden inom dessa perioder på ett acceptabelt 
sätt de uppmätta förloppen.
7.1*. 2 Jämförande prov för direkt och indirekt tappvattenvärmning
Försöksutrustningen för rubricerade prov visas i FIG 7-50 och 7*51. Värme­
pumpen är i detta fall principiellt lika den för proven under 7-1+.1 och 
FIG 8.15* Några väsentliga skillnaden finns dock. Förångarfläktens kapacitet 
är ca 1*0 % större, så att lufthastigheten genom förångaren blir omkring 
2,1* m/s. Kompressortypen är TH5, se avsnitt 1*, och värmeväxlarna för tappvatten 
och radiatorsystem är av typ A, se avsnitt 5. De båda värmepumparna har mycket 
nära samma värmeavgivningskapacitet, men den som använts vid prov under 7.1*.l 
har något lägre energibehov och högre värmefaktor vid samma yttre förhållanden.
Provresultaten visas i FIG 7-52 - 7-57. I dessa ges värden på bl a en värme­
faktor 0 . definierad som 
vt
<*vt = Qvt/Et ...................................  T’73
där Q . = V . • O -c- (t,-t,),dvs med tappvattnet bortförd värme-
vt vt 5 vt vk m’
mängd
och Et = total elenergiförbrukning hos värmepumpen för återvärmning av varm­
vattenberedaren till samma temperatur som före aktuell tappning.
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Den använda försöksutrustningen hade genom relativt långa och oisolerade 
rörledningar i tappvarmvattensystemet betydande värmeförluster, dvs
understiger väsentligt Q^, som är värmepumpens värmemängd till tapp­
vattensystemet. Detta förklarar de låga värdena för 0jämfört med 
proven under T.4.1, som skedde med ungefär samma V , tT. och intervall 
för t^^ under värmningen. Dock synes klart, att värmefaktorn blir avse­
värt högre vid direkt beredning, vilket är ett väntat resultat, se 7.2 
och 7-3.1.
Någon nämnvärd skillnad i tappvattentemperaturen t^. jämfört med direkt-
värmningen har ej erhållits, vilket sannolikt beror på att den nackdel som
fås genom temperaturfallet mellan beredarevattnet och cirkulerande värmnings-
vatten i manteln reduceras av mera ostörd möjlighet till temperaturskiktning
för den indirekta beredningen i detta fall. Detta syns också i FIG 7.52 -
7-57, där temperaturerna t , t , _ och t , , i beredaren visar liten skillnad
vb3 vb2 vbl
vid direkt beredning men betydande differens för indirekt sådan. Den direkta 
beredningen har sålunda en högre medeltemperatur för t^ och kan ge en större 
tappvattenvolym över en viss temperaturnivå.
FIGUR 7.1 Relativ hetgasvärme Qp/Qt vid R502 269
270FIGUR 7.2 Hetgaskyleffekt Qp vid R502, givet 
värmepumputförande och = +30°C






Hetgaskyleffekt Qp vid R502, givet 
värmepumputförande och t^K = +40°C
FIGUR 7.4 272Hetgaskyleffekt Qp vid R502, givet 
värmepunputförande och t^K = +50 C
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FIGUR 7.5 Hetgaskyleffékt vid R502, givet 273
värmepurrputförande och = +60°C
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FIGUR 7.7 275Principiella värraningsförlopp vid direkt 
varmvattenberedning och försummad värme­
transport mellan temperaturskikt.
V > V 
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276FIGUR 7.8 Principiella värraningsförlopp vid direkt 
varmvattenberedning och försummad värme­
transport mellan temperaturskikt.
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FIGUR 7.9 277Principiella värmningsförlopp vid direkt 
varmvattenberedning och försummad värme­
transport mellan temperaturskikt.
^vm' ^Tvu ~ Srt
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FIGUR 7.11 279Driftförhållanden vid tappvarmvattenvärrnning 
tLi = -10°C









FIGUR 7.13 281Driftförhållanden vid tappvarmvattenvärraning
tu. = +10°C
FIGUR 7.14 282Driftförhållanden vid tappvarravattenvärmning 
= +20°C
FIGUR 7.15 283Driftförhållanden vid tappvarmvattenvärmning
tu = -20°c
FIGUR 7.16 284Driftförhållanden vid tappvarmvattenvännning
^ = -10°c
FIGUR 7.17 285Driftförhållandeivid tappvarravattenvärnining
FIGUR 7.18 286Driftförhållanden vid tappvanrwattenvännning 
^Li = +10°C
FIGUR 7.19 287
FIGUR 7.20 q- och e-faktör för EKV. 7.27 och 7.28 288
FIGUR 7.21 289Faktor (tTvi - tTvio)/C1f£a: beräkning av 
0^ enligt EKV. 7.30
FIGUR 7.22 290Madelvärmefaktor 0^ vid direkt värmning av 
tappvarmvatten från till och
fullständig blandning i varmvattenberedare, 
tti = -10°C
FIGUR 7.23 291Medelvärmefaktor 0 vid direkt vänming av
ochtappvarmvatten från t^^o till 
fullständig blandning i varmvattenberedare.
tLi = +
FIGUR 7.24 292Medelvärmefaktor 0 vid direkt värmning av 
tappvarmvatten från till t^^ och
fullständig blandning i varmvattenberedare. 
tLi = + 10°C
FIGUR 7.25 Principiella värmningsförlopp vid indirekt 293
varmvattenberedning och försurrmad värme­
transport mellan temperaturskikt.




FIGUR 7.27 Tappvattenvärraning via pannförråd och 
yttermantel hos tappvarmvattenberedare.
295




FIGUR 7.29 297vid tappning ur gencrnströmningsvärme- 
växlare i 200 1 pannförråd.
V = 6 1/min
FIGÜR 7.30 298t vid tappning ur gencmströnningsvärme- 
växlare i 200 1 pannförråd.
V^_ = 9 1/min
FIGUR 7.31 299t^. vid tappning ur genamströmningsväntie- 
växlare i 200 1 pannförråd.
= 12 l/min
FIGUR 7.32 Varmvattenberedare för prov med direkt 
varmvatteriberedning.
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FIGUR 7.33 301Tappvattenvärnnningsprov 70-1. 
Inlopp (b)
= +20°C
FIGUR 7.34 302Tappvattenvärmningsprov 70-2. 
Inlopp (b)
tLi +16°C
FIGUR 7.35 303Tappvattenvänmingsprov 70-3. 
Inlopp (b)
= + 20°C




FIGUR 7.37 305Tappvattenvärmningsprov 70-5. 
Inlopp (b)
tii = +20°c




FIGUR 7.39 307Tappvattenvärmningsprov 70-7. 
Inlopp
= + 16°C
FIGUR 7.40 308Temperaturen på varmvattenberedarens ytter- 
mantel för 70 1 -tappningsprov tid T efter 
tappning med Qpjjj = 0 och VT = 0
fi crf-fcao kk
FIGUR 7.41 309Temperaturer på varmvattenberedarens 
yttermantel vid uppvärmning.
Inlopp (B)
FIGUR 7.42 Samband mellan t,^^ och vid
stoppat luftflöde gencm underkylare.
310
FIGUR 7.43 Driftförhållanden vid tappvattenvärmning 311
Provdata.
tLi + 20°C
FIGUR 7.44 Tappvattenvärranrngsprov 350-8 
Inlopp (t)
312
'o 6o 7# 3z>— /po 4o /7-o




FIGUR 7.46 Tappvattenvärmningsprov 70-10 
Inlopp ©
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FIGUR 7.47 Tappvattenvärmningsprov 70-11 
Inlopp (t)
315
FIGUR 7.48 Tappvattenvärmningsprov 70-12 och 70-13 
Inlopp (t)• Proven utförda i enlighet 
med prov 70-11.
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FIGUR 7.49 317Driftförhållanden vid tappvattenvärmning - 
Provdata.
tRi = + 10°C
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F IG U R  7 .5 1 Försöksutrustning för jämförande prov vid 
direkt och indirekt varmvattenberedning.
3 1 9
1 . S T RY PV E N T J l  T 1 T ,m p  . g iv a re  u te lu f t .
fö rä n g a re  
♦ r å n lu f t 
f ry s r isk
W B  placerad ca 70 mrr,
Wb  te rm om e te , -frän beredarens +Of>p 
f ram i. te rm om e te r ' '
f ram l. fö r  re g u la to r  
u tom h u s  fö r  re g u la to r  
f ram l. k y ld r if t 
♦ r am i. b e g rä n sn in g
1 5 . T IL L SK O T T V Ä R M E  (v id s to ra v ä rm e b e h o v m ed A V V X  f ram le d n . a n s l . 1 5
e x . e l e l le r  g a s . B V V X  re tu r led n . a n s l . 1 5
1 6 . P Å FY L L N IN G  R A D IA T O R SY ST EM C V V X  re tu r led n . a n s l . 2 2
1 7 . S T R Y PV E N T IL  K O M B . A V T A P PN IN G D V V X  f ram le d n . a n s l . 2 2
1 8 . K A L L V A T T E N K O P P E L (a v s tä n g n in g s -b a c k , s ä k e r - E . V A R M LU F T  U T  0  1 1 0  m m .
h e ts -v a c u um -o c h  a v ta p p o in g sv e n ti l . F K O N D E N SV A T T E N  U T
1 9 . T E R M O S T A T IS K  B L  A N D N I  N G SV EN T IL T IL L  A V L O P P  0  2 8  m m
in s tä l lb a r  4 5 -6 5 °C . G R A D  f ram le d n . a n s l . 2 2
2 0 . A V L U F TN IN G H R A D  re tu r led n . a n s l . 2 2
2 1 . E X PA N S IÖ N SK Ä R L  ( ( in k l . s ä k e rh e ts u tru s tn in g ) I K A L L V A T T E N  a n s l . 2 2
2 2 . S T R Y PV E N T IL  M E D  M Ä T U T T A G J T A P PV A R M V A T T EN  a n s l . 2 2
2 3 . E L V Ä R M E  m ed  te rm o sta te r K D R Ä N E R IN G  s ä k e rh e tsv . a n s l . 1 5
2 4 . F L Ä K T L D R Ä N E R IN G  a n s l . 2 2
J- M Ä TU T T A G
2 . F Ö R A N G A R E  T 2
3 . V Ä T SK E A V SK IL JA R E  T 3
4 K O M PR E S SO R  ,TypTH5') *4. T 4
5 . 4 -V Ä G SV E N T IL  *  7 5
6 . V Ä R M EV Ä X L A R E  ( tap p v a rm v a tte n )^  -hjpS^aVSt),S. T 6
7 . V Ä R M EV Ä X L A R E  ( ra d ia to re r )  — n— ----- /# ------  '7 7
8 . K Ö L D M  E D I  E T  A N  K  7 9
9 . U N D E R K Y L A R E  7 9
1 0 . C IR K U L A T IO N S PU M P  T 1 0
1 1 . C IR K U L A T IO N S PU M P  7 7 1
1 2 . R E G LE R V EN T IL
1 3 . R E G L E R V E N T IL
1 4 . T A P PV A T T E N B E R E D A R E  , d e -taC j f lo p p t*  A q S < L  fl Q 7*%
FIGUR 7.52 320Temperaturförlopp vid direkt varmvatten-
beredning. Q = 0.
K
Försöksutrustning enligt FIGUR 7.49.
FIGUR 7.53 321Tenperaturförlopp vid indirekt varmvatten- 
beredning. Q = 0.
x\
Försöksutrustning enligt FIGUR 7.49.
FIGUR 7.54 322Itemperaturförlopp vid direkt varmvatten- 
beredning. Qr = 0.
Eörsöksutrustning enligt FIGUR 7.49.
FIGUR 7.55 323Tenperaturförlopp vid indirekt varmvatten-
beredning. Q = 0.
R
Försöksutrustning enligt FIGUR 7.49.
FIGUR 7.56 324Tamperaturförlopp vid direkt varmvatten-
beredning. Q = 0.
K
Försöksutrustning enligt FIGUR 7.49.
FIGUR 7.57 325Temperaturförlopp vid indirekt varmvatten- 
beredning. Q = 0.
K
Försöksutrustning enligt FIGUR 7.49.
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8 SAMDIMENSIONERING AV KOMPONENTER
8.1 Kompressor-förångare
I avsnitt 6 har värme faktoroptimala utföranden av förångareutrustning till en given kom­
pressor avhandlats. Praktiska problem gällande ljudalstring och utrymmesbehov berördes då 
också. För att snabbt kunna bedöma olika kombinationers av förångarytor, fläkt- och 
kompressorkapaciteter prestanda i ett värmepumpaggregat har FIG 8.1 - 8.12 utarbetats.
FIG 8.1 - 8.12 visar för olika värden på avkokat köldmedieflöde m^ sambandet mellan
t och t , när förångarens luftberörda värmeöverföringsyta A och lufthastigheten w 
Li 2u ir
är givna. Ytan A tillhör en rörslinga med angiven längd L och figurerna omfattar följande 
kombinationer för A och L
2
A = 60 m L = 48 m
A = 45 m.2 L = 34 m
A = 30 m2 L = 24 m
2
A = 20 m L = l6 m
För varje kombination finns tre värden på w nämligen 1,5, 2,2 och 3,0 m/s.
I avsnitt 4 ger FIG 4.13 - 4.19 köldmedietransporten m^. genom några av de hos SRM
' . Il . II
provade kompressorerna och deras effektbehov E som funktion av kondenserings- och
"förångningstemperaturer" t respektive t^. Dessa figurer kan nu användas tillsammans
med FIG 8.1 - 8.12 för beräkning av exempelvis en värmepumps avgivna värmeeffekt ,
eleffektbehov E. och värmefaktor 0, = Q./E, vid olika t1ir och ingående lufttemperaturer t .
"t "t X> U .Liv -ul
Principen är den följande:
För aktuell kompressor uttas E och t vid givet t för olika m^. = N • m^, där N är ant­
alet parallellkopplade rörslingor, vardera med längd L och tillhörande yta A, hos aktuellt 
förångarbatteri. För enklaste behandling väljs m^ med samma värden som kurvorna i FIG 
8.1 - 8.12 ger, dvs med värden 0,01, 0,02, 0,03 o.s.v kg/s och rörslinga.
Tryckfallet i sugledningen mellan förångarutlopp och kompressorinlopp måste antas vara 
känt och motsvarar förångningstemperatursänkningen Atg . Normalt är Ät omkring 2 C.
Nu gäller t2u = t2K + t2s.
För varje värde på m^ — m^./N kan då i aktuell FIG 8.1 — 8.12, eftersom t^ fastställts,
tillhörande värde på tT. avläsas. Därefter beräknas 
Li
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«2 = ' ( hu ~ S } = H ’ “k ' ( hu ~ h > * 8,1
där för R502 vid -1+0 < t^< + 20 °C
i = 569 + 0,1+5 • t„ + 0,80 -At.. ( kJ/kg ) o... 8.2
2u 2u o
och vid -20 < t < + 50 °C 
s
i = 1+19 + 1,2 - tg ( kJ/kg ) .......................... ................ . 8.3
\ = h + ek + Ei + Es “ Qf ................ *............. ............ . 8-U
K = \ + K + K + Kl ....................................................— " 8-5
E = effekt till cirkulationspumpar, fläktar etc. på värmepumpens värmeavgivningssida.
É = eleffekt till styrutrustning.
s
Q = ej nyttiggjort värme från E , E och E dvs värmeförluster från värmepumpens 
f K 1 o7
värmeavgivningssida.
Ej, = förångarluftfläktens effektbehov, se vidare nedan.
I ett diagram kan alltså bl.a kurvor dras för Q och 0 som funktion av t . , enär varje
Xj u i_il
valt utgångsvärde på m^ ger E^., t ^, etc.
Förutsättningarna för de aktuella batterierna i FIG 8.1 - 8.12 och dessas tillämpbarhet är 
de följande, jämför avsnitt 6 :
Köldmedium R502.
Batterier med 0,3 mm aluminiumfläns med 3 mm flänsdelning, rör med 50 x 50 mm delning 
och 15 mm invändig diameter d^°
Ô = k “ A (tA -V )/ln (h^./ t/ ) = 1200 ' w, ‘ A ’ ( tT . - tT ) =
^2F 1 u l u fr fr Li Lu
\ • ( i 2u - is ) (W) .................................. -r- 8-6 - 8-8
där
k = 1/ [l/(« u -I ) + l/(*k6k • A./a  )] ........................................................ ........................... .. 8.9
jäm för EKV 6 .3 i vilken nu term en 2  5 / ( ?V A ) | försumm ats, A + 'e • A ersatts0 L  m rJ  ’ ru -1 fl
m ed §  • A , där A = A + Am och  
ru fl
*i =OCkok = 500 • ( Q2F • ik/L )°’1* (W /m2 °C ) .......................................... 8.1C
sedan data för R502 och d^ = 15 ‘ 10. ^ (m ) insatts. L avser rörlängden i förångarens rör ­
s linga för köldmedieflödet m ^.
?T
som funktion av har tag its ur FIG 6.11 för 5/8 rör, d = l6 mm , sam t gällam  
fr u






t + A t„,_ , 
2u 2F
J.i:
med köldm ediets tryckfall i förångaren m otsvarande förångningstem peratursänkningen A t dr
bestäm d m ed h jälp av EKV 6.11 .
F rån överhettn ingens inverkan på k har bortsetts, dvs A t„  /d /. <0 ,7 , i har dock u ttag its
för A t„ = 5 °C och m ed EKV 8.2 och 8 .3 b lir
i - i = ( 15U + 0,1+5 • t - 1,2 ' t ) ( kJ/kg ) ................. 8.1-
2u s 2u  s
Två värden på köldm ediets tem peratur t före förångarens trypventil har använts fö r kurvor] 
i FIG 8.1 - 8 .12 , dels + 1+0 °C , dels t + 30 °C . Den senare tem peraturen är aktuell 
v id användning av underkylare för u tnyttjande av köldm ediekondensatvärm e, exem pelv is till 
värm ning av u teluftventila tion . I detta fall erhålls en väsentlig förbättring av värm efak ­
to rn , tro ts att t sjunker på grund av större värm eupptagning i förångaren .
B eträffande övriga batterid im ensioner gäller sam banden:
flänsad bredd B = L^/ ( Z ' n^ ) m ed np = antal rörrader i höjd led  
flänsad höjd H = 0,05 ’ n
X I
där Lp = flänsad rörlängd ** 0 ,85 ' L för aktuella bredder.
A = B • H = 0 ,05 • L /Z ......................................................» ...................................................................... .. 8.ll
A«* 1 ,5 • L •* i,s • L ............ .. .............................................. .. ............................................................ .. ......... 8.1!
v ilket ger
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A « 0,038 ■  A/Z ............................................................. . 8.I6
och luftflöde V genom batteriet
JJ
\ = Wfr ' V0’038 ’ A ' Wfr/Z ............................. ......... •••■  8-!T
Fläkteffekthehovet blir med EKV 6.19, 6.20, och 8.11
ÉF1 =( . §L . vZr + ûPLy ) . 0,038 • A • Wfr/( Z-^) ......... . 8.18
3
Med s = 3 mm,^= 0,5 och = 1,2 kg/m erhålls
ÉF1 = A • v3r . [ 0,15 + 0,08- ApLy/( z • Wfr2) ] ............................. 8.19
De ovan angivna förhållandena är karakteristiska för luftberörda förångare. Måttliga 
avvikelser från angivna mått för cL , s, L, rördelningar och flänst jocklekar på c:a 
± 10 % inverkar ej nämnvärt på batterikapaciteten vid givet A.
Exempel :
FIG 8.13 och 8.l4 ger resultatet för tre olika förångarutrustningar kombinerade med 
en kompressor av typ BH5 med prestanda enligt FIG U.lU.
Utrutstningarna har
a) A = ^5 2 _ m , L = 3^ m, wfr == 1,5 m/ s
b) A = 1+5 2 T m , L = 3b m, wfr == 2,2 m/ s
c) A = 30 2 T m , L = 2b m’ Wfr == 2,2 m/s
förångarytan 2 ;i 30 = CTN o
se FIG. 8.7.
se FIG. 8.8.
se FIG 8.5. I detta fall blir den totala
I samtliga fall gäller
Z = 6,&PLy = 60 Pa, t2s = 2 °C
Qt = Q2 + É + 200 + 20 - 100 = Q2 + EK + 120 ( W ), se EKV. 8.U. 
É = É + 200 + 20 + A • w3 • 0,15 + 0,08 ’ 60/( 6 • w2 ) =
U lY X ± I_ x x _i
= E + A • w
3
fr





TAB 8.1 illustrerar gången för uttagandet av kurvorna i FIG 8.13 och 8.lU för förångar- 
utrustning enligt a) ovan, varvid med wfr = 1,5 m/s, E = EK + 290 W
2
I FIG 8.13 och 8.l4 framgår att en förstoring av förångarytan från 1*5 till 60 m ger
en relativt måttlig ökning av och 0 . Användning av underkylare ger en väsentlig ökninf
av 0 men "betyder likaledes en måttlig höjning av Q med omkring 10 %.
"t t
Den ovan antagna förlustvärmen Q = 100 W kan innehållas, om värmepumpaggregatet inne­
sluts i ett tätt och välisolerat hölje, framförallt gällande skiljeväggen mellan den 
kalla värmeupptagningsdelen och den varma värmeavgivningsdelen, där kompressorn för låga 
Q måste placeras. Lämpligen låter man vid anvädning av underkylare för värmning av ute- 
luftventialtion, denna luft passera aggregatets värmeavgivningsdel med kompressor. För 
ett aggregat av exemplets storlek upptager då luften omkring 600 W från kompressor och 
övriga varma apparatdelar. Värmet från kompressorn utgör merparten av detta värme.
Ett värmepumpaggregat, som utförts enligt dessa principer, TA 3200, och utrustats med 
komponenter enligt exempel a) och b) ovan med V ungefär 1,7 m/s, har givit och 
0 enligt punkter i FIG 8.13 och 8.11* vid provningar. Överensstämmelsen är alltså myckel 
god med beräkningarnas exempel.
Figurerna visar vidare, att den relativa förändringen av Q^_ med kondenseringstémperaturen
t vid t . = 0 °C ligger omkring 0,5 % per °C ändring av t , medan den vid tT- = - 20 °( 
IK Li 1K. ■U-L
blir nära 2 %. 0 :s variation med t„ är dock tämligen oberoende av t . Sålunda blir 
t 1K liv
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8.2. Årsvärmefaktor vid, olika kompressorstorlekar i ett givet värmepump­
system vid, olika värmebehov
8.2.1 Beräkningsprinciper
I detta avsnitt skall en metod att beräkna årsvärmefaktorn 0 ^ för värmepumpar 
i Bostadshus redovisas. Med avses här kvoten av husets årsvärmehehov och av 
värmepumpen med behövlig tillsatsvärme totalt förbrukad elenergi. För det fall 
exempelvis oljevärme används som tillsatsvärme kan dennas, här redovisade, års- 
nettoenergi kWh omräknas till motsvarande ungefärliga oljebehov vid pannverk- 
ningsgraden ’Zp såsom
Qtv/( 10000 • 1^P) m3/år ........................................... 8.20
Beräkningsmetoden avser ett värmepumpsystem enligt FIG 8.15, dvs med separat 
tappvattenvärmeväxlare och underkylare för tilluftvärmning till huset. Detta 
utförande ger maximal värmefaktor men är också det mest komplicerade att be­
räkna 0 ^ för. Saknas en eller båda av dessa komponenter gäller fortfarande 
här redovisade beräkningsprinciper men de förenklas.
FIG 8.16 illustrerar principiellt de olika driftfall som blir aktuella med 
FIG 8.15:s värmepump. Följande förhållanden karakteriserar dessa driftfall:
Driftfall I
Upp till utetemperatur t^ = t^, dvs för period 0 till To , har värmepumpen 
kontinuerlig drift, eftersom dess totala värmeeffektavgivning, se FIG 8.15,
Si Si + Si + %I ej täcker husets värmebehov Qg = QpT + Q^, där
är husets dygnsmedeleffektbehov för tappvattenvärmning och dess rurns- 
värmebehov.
Sålunda blir i detta fall med tillsatsvärmen
Si + Sv = Sr + St = S
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och energibehov för tillsatsvärme och värmepumpdrift
r
/ (ÉtI + ■  åT = EtIo + QTV 8.22
med
Eti = ek + Es + ept + epe + EF1 3.23
För t < t < t -, dvs period 7T till 7X- är Q,T>.6„, varför tillsats- 
uo u__ ul_________________ o_______ 1 tl r>
värmebehovet reduceras och kapacitetsutnyttjandet hos värmepumpen blir mindre
än 100 %.






Om värmepumpen endast har ett kapacitetssteg, såsom exempelvis hermetiska
kolvkompressorer, kommer rrl att beteckna dess relativa gångtid.
Perioden 'Z till timmar/år har värmebehovet 
o I
ri
/ «B ‘ dT = 8.25
T*-0
och drivenergibehovet
J fe v * & - rri> to • dT ti 8.26
där È betecknar energibehovet under stilleståndsperiod för värmepumpens 
kompressor etc vid intermittent drift, t ex för oljevärmning och eventuella 
pumpars drift samt • Ê effektbehovet vid drift.
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Driftfall II
D riftfall II är aktuellt, när vid drift för täckande av Q ,,,, den m edelvärm e-
PK
effekt som uttas från tappvattenvärm eväxlaren, wx T i F l G 8 .15, är
m indre än Q . Detta gäller speciellt vid in term ittent drift av värm epump 
m ed ett kapacitetssteg och stoppande av vattenflödet genom rum svärm e- 
system ets värm eväxlare, wx R i FIG 8.15, för styrning av rum s värm eeffekten 
Qgp. Då kommer värm epumpen att hehöva vara i drift viss tid för enbart 
tappvattenvärm ning, varvid följande samband råder:
D riftfall I ger under relativ gångtid Trl värm eavgivningen Qpj i wx T ,
Q_ i wx R och Q ,_ till tilluften . D riftfall II med enbart tappvattenvärm ning 
KJ. V I
och stoppat flöde genom wx R , d v s Epp = 0, ger under relativ gångtid *£”rjj 
värm eeffekten Qt ^j j i wx T sam t Qyjj genom tilluftsystem et i rummen.
^rl ’ ^R I + SS + ^rll ’ S 'il = Sr ................................................................ 8‘27
T.I • Qt i + TrII • Q jpp = ÖgT ....................................................  8 .28
vilket ger
*^ri ^Sr Si i ‘ SSSi i^ Si + Sr Si i ‘ Si^Sn^ 8-29
Sll = ^St ^ TI ^"rl^Sil ^ ° ...........................................................  8 .30
För tidpunkt och t = t ^ gäller T ”rjj - 0 och
se EKV 8.30, med 'C enligt EKV 8.2U .
Perioden T"p till har värm ebehovet




_/ ( rn • Eti + rrii • Etn + (1 - Trl - Trll] • Eto} • dT = EtI-IX
1 .............  8.32
From tiden T^, då wx T maximalt, såsom dygnsmedelvärde, kan avge 
värmeeffekten
Si ' ^rl = Sl ' Sr^Si ” Sl^ ..........................  8-33
jämför FIG 8.17, inträffar sålunda driftfall II och till tiden före­
kommer också driftfall I.
Vid tiden T" lämnar värmepumpen vid enbart drift för tappvattenvärmning 
tillräcklig värmeeffekt Qy-j-j med tilluften för att täcka rumsvärmebehovet, 
dvs
T T = 0
rl
varvid, se EJCV 8.29 och 8.30
Sr “ Sn " S/Sn = Sil ‘ ^rll ..............  8-3lt
Perioden TII till rm har värmebehovet





J l^rll ‘ EtII + (l ~ ”^rll5 Eto] = EtII ...............  8-36
Sei
För T= T^ och t^ = t gäller alltså enligt EKV 8.3*4- 
^rll = Sr^VII = So/SlI* Se FIG 8-1T-
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Driftfall III
När Qgp sjunkit till noll avstängs lämpligen ventilationsluften från 
värmepumpen, dvs Qyjjj = 0. Detta medför en något högre förångnings- 
temperatur, se FIG 8.1 - 8.12 och "bättre värmefaktor för tappvattenvärm- 
ningen i detta drift fall.
Den relativa gångtiden är
TrIII = ^B^tUI = ............................................................... 8.3T
Perioden "till 8760 timmar/år har värmebehovet
8760
T.





/ [>,rill * EtIII + ^ "^IlP ' Eto^]' d"^ EtIII 8.39
III
För T > Tnl och tu > tuIII gäller = 0
Årsvärmefaktorn blir nu
^tÄ ^Io + Sb i + QBI - II + SlI + SlII^TV + EtIo + Etl +
+ Etl- II + EtII + EtIII^ 8.1+0
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8.2.2 Underlag för genomförande av årsvärmefaktorberäkning
Enligt principerna under 8.2.1 behövs följande underlag för bestämning av
1. Husets värmebehov för rumsvärmning QBR och tappvatten som funktion 
av utetemperaturen t .
Allmänt gäller här
Sr =(Ik ‘ A + \ ■ ?u • cu} • (tR - V -







= summan av husets ytterhöljes produkt av värmegenomgångstal 
k och till k-värdet hörande yta A
= uteluftintag för ventilation såväl via eventuell fläkt som 
genom läckage
= uteluftens värmekapacitet per volymenhet, ca 1200 Ws/m3,°C
t_ = rumsmedeltemperatur
I\
Q •• = värmetillskott i rum från andra värmekällor än rumsvärme-
BO








tappvattnets värmekapacitet per volymenhet, 
ca 4,2 • 106 Ws/m3, °C
tappvarmvattnets temperatur från varmvattenberedare
i varmvattenberedare ingående kallvattenstemperatur
värmeförluster från tappvarmvattenberedningssystem. Under 
rumsvärmesäsong kan Q helt eller delvis nyttiggöras, 
dvs ingå i Qßg
22 -XI
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Vid t = t ___ är Ç> = 0 och 
u uIII BE
(Ik • A + Vu -Su ' eu) ' <tR-tuIII) 8.43
2. Kapacitet hos husets rumsvärmesystem som funktion av framlednings- eller 
returtemperatur vid aktuellt flöde genom systemet, exempelvis
K = Kr • (tRvi - tR) = (I k • A + Vu • Su • cu) • (tR - tu) -
- («BÖ + V ......................  8'44
där är kapaciteten, t ex i W/ °C som funktion av differensen mellan 
returtemperaturen tR_^ från rumsvärmesystemet och rumstemperaturen tR. 
Observera att skall innefatta distributionssystemets, i detta fall 
rumsvärmeelementens rörsystems, till rummen avgivna värmeeffekter och 
att eventuellt förvärmt uteluftflöde V från värmepumpen avlastar rums- 
värmesystemet från en del av ventilationsluftvärmebehovet med värme­
effekten, se FlG 8.15,
QV = (t,. - t ) 8.1+5
Vy ingår ju enligt ovanstående definitioner i V .
Om rumsvärmesystemets värmeöverföringsyta betecknas A^, dennas k-värde 
baserad på medeltemperaturdifferensen mellan värmebärare och rum k_
ii




(ekR ' aR/Wr _ 8.1+6
Med Zk'A + V • § "c = K_ blir 
u J u u B
Kr • (tRvi - V = S ‘ (tR - V - Sö - % ........  8-4T
tRvi = *R • (1 + W - \ ' VKr - (%ö * \)/Kr ..... 8'48
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Den "konventionelle" WS-konstruktören tar ofta ingen hänsyn till
och Q„ samt väljer k_ • A_ med ca 30 % säkerhetsmarginal utan beaktande 
V ri h
av värmeavgivningen frän distributionssystemet som uppgår till omkring
15 % av rumsvärmeelementens. Den "konventionella" dimensioneringen med
t_ = +80°C och t„ . = +60°C vid t_ = +20°C och t = -20°C skulle då 
flvu Rvu R u
medföra
kR • AR - (60 - 40)/ln (60A0) = 1,3 • Kg • 40
och
WR - (80 - 60) = 1,3 • Kg • UO 
varvid
k • A ~ lC exklusive distributionssystemets värmeavgivning 
R n J3
»1,2 • Kg inklusive distributionssystemets värmeavgivning
och
Wr«2,6 • Kg
Med hänsyn till värmeavgivning i distributionssystem och användning av 
EKV 8.1+6 och 8.1+8 erhålls
Vi = ^ ^ - («BÖ + %)/Kr - °’7 • \ ................  8'49
för det "konventionella" rumsvärmesystemet.
Vid t = +20°C och t = -20°C ger EKV 8.1+9 
R u
Vi = U8 - («BÖ + «V)/Kr .............................  8'50
3. Prestanda för värmepumpsystemets komponenter vid de olika aktuella drifts­
fallen enligt ovan.
Prestanda kan erhållas från provning eller beräknas, om komponenterna
är kända. I det senare fallet uttas för aktuell kompressortyp och för-
ångarutrustning, såsom i avsnitt 8.1, Q^, etc som funktion av tR^,
normalt lika med t , för olika värden på t,„, t ex +30, +1+0, +50 och 
u 1K
+60°C, och diagram häröver uppritas.
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Ur EKV 8.1*1* uttas t_ . som funktion av t , varvid dock 
Rvi u + Q mera
överslagsmässigt måste fastställas. Q förändras för en anläggning
enligt FIG 8.15 i kontinuerlig drift med full kapacitet relativt
obetydligt med t , vilket framgår av nedanstående exempel. I Q - 
U ±3CJ
ingående värmeeffekter är också tämligen oberoende av t bortsett 
från solstrålningen. Dock kan här överslagsvis CL v + Q antas vara
.DÜ V
SO
konstant som medelvärde för dygnet, eftersom solvärmedelen i Q.
i huvudsak ökar med t , medan Qy*s dygnsmedelvärde sjunker på grund
av då minskad relativ gångtid eller minskat kapacitetsuttag från
värmepumpen. Praktiskt sett är också Q ■ ■  ej heller möjlig att fast-
.dU
ställa med någon precision.
Kapaciteten hos värmeväxlare för rums- och tappvattenvärmesystem 
bestämmer, vilket t^. som gäller vid olika t^. Härigenom kan i 
diagram inritas Q^, Q^,, QR, Qy och E för varje driftfall I, II 
och III som funktion av t .
Medelvärden för 0gB, QjjT> Qryy, rela/t:'-v gångtid och E^ kan därefter 
uttas för lämpliga perioder inom de olika driftfallen och beräkning 
av enligt EKV 8.1*0 ske.
I avsnitt 8.2.3 kommer metoden noggrannt exemplifieras.
8.2.3 Beräkningsexempel 
8.2.3.1 Förutsättningar:
1. Värmepumpar enligt FIG 8.15 placerade i tre hus med olika värmebehov.
Värmepumpen har ett kapacitetssteg. Dess in- och urkoppling för värmning 
av rumsvärmesystem, driftfall I, sker via en givare i returledningen 
från rumsvärmesystemet, d v s t_ . avkännes, och för värmning av tapp- 
varmvatten, driftfall II och III, via en givare i eller på tappvarm- 
vattenberedaren på nivån ca 1/3 av vattenvolymen från botten räknat.
För att erhålla god temperaturkomfort i rummen men reducera antalet 
starter av kompressorn hålls denna stoppad minst ca 10 min efter det 
att för rumsvärmebehovet avpassat t^^ uppnåtts. Därefter startar
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den ånyo . Läm plig t, m en m in im alt, tR^  för rum stem peratu rens upprätt ­
hå llande bestäm s av en u te- och rum stem peratu rg ivare . U tetem peratu ren  
fastlägger prelim inärt tR^  , m edan rum stem peratu rg ivaren reducerar 
detta värde m ed ca 10°C för varje grad rum stem peratu ren överstiger in ­
s tä llt värde, t ex v id k raftig so linstrå ln ing . Om hörvärdet fö r  " t1 . 
e j uppnås, t ex v id låga u te tem peratu rer, inkopp las tillsa tsvärm en  
efter ca en timm a.
För a tt uppnå god tillgäng lighet av tappvarm vatten m en likaledes re ­
ducera an ta le t starter och erhålla låg vatten temperatu r t^^ vid  
d riftfa ll II och III, jäm för avsn itt T -, använd s ovannäm nda p lacering  
av g ivare fö r värm epum pstart fö r tappvattenvärm ning . G ivaren instä lls 
fö r värm epum pstart v id +30 å +35°C . Sålunda komm er om kring en tred je ­
de l av tappvattenvo lym en i beredaren då vara nedky ld till i m edelta l 
om kring +20°C . D enna vo lym  u tgörs av kallvatten inkomm et genom  anslu t ­
n ingen v id beredarens bo tten såsom  ersättning för tappat varm vatten .
I de här ak tuella tapp- och rum svärm esystem en an tas värm epum pen ge 
vatten flödet 600 l/h för vardera system , dvs
wR = wT = vT • SY ■  cv = (600 /3600) • U200 = 700 W /°C .
B eräkn ingsexem plet om fattar tre hus m ed o lika värm ebehov, v ilket redo ­
v isas i TAB 8.2 . V idare u tfö rs beräkn ingen för två o lika värden på  
rum svärm esystem ets rad ia to ryto r, e tt gällande jäm fört m ed "norm alfa lle t"  
en lig t EKV 8 .U 9 ca 30 % "överd im ensionerade" y to r och e tt gällande ca  
30 t "underd im ensionerade" y to r, d v s k_ • «  1 ,3 ‘ 1 ,2 • K_ =
j a  j a  r>
= 1 ,6 • Kg, nedan betecknat a) respek tive kR • Jl^51 O J • 1 ,2 • Kg =
= 0 ,8 ' K , nedan betecknat b ). E ftersom  k_ för rad ia to rer är om kring
2 r> j a  2 O
8 W /m , C och fö r rö ren i d istribu tionssystem et ca l6 W /m , C m ot­
svarar det senares y ta dubbla rad ia to ry tan .
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TAB 8.2
Hustyp A B c
Värmee f f ekt er, 1-plan, 10 x 10 2m 2-plan, 10 x
2
10 m 2-plan, 10 x 15
2
m
dygnsmedelvärden golvyta på mark 9 9 per plan och på per plan och på
"högisolerat", 12 nr mark,"normal- mark, "normal-
3-glasfönster isolerat", 20 m isolerat", 30 m
2-glasfönster 2-glasfönster
Kg (W/°C)
Randzon 1 m för 0,3-40-1 = 12 0,4-40-1 =16 0,4-60-1 = 24
golv på mark. 
Fönster 2-12 = 24 3-20 =60 3-30 = 90
Yttervägg 0,2-(40-2,5-12) = 18 0,4-(40-5-20) =72 0,4-(60-5-30) =108
Y ttertak 0,2-10-10 = 20 0,3-10-10 =30 0,3-10-15 = 45
Uteluft (150/3600)-1200 = 50 (15O/36OO)-1200=50 (2OO/36OO)-1200 = 67
ca 120 ca 23O ca 330
Qb t (w )
V c, • (t -t . ) 
t t tu tl 250 l/dygn • 






QfT 200 200 200
700 800 900
%ö (w)
Hushållsel 400 600 800
Människor 100 150 200
QfT 200 200 200
Tappvatten 100 150 200





gångtid 500 1000 I5OO
kR-AR (W/°C)





2 m2avgivningsyta 4 ni 6 nT
Radiatoryta















2. För att underlätta de fortsatta beräkningarna väljs för hustyp A, B och C
samma t_ . , jämför TAB 8.2, nämligen 
Rvi
tD . = 2U - 0,5 • t 
Bvi u




3. Prestanda och kapaciteter för värmepumpen och dess komponenter är de 
följande, se FIG 8.15- 
Köldmedium: R502
Kompressor: Tre olika storlekar med m^. och E^ n gånger
den som gäller TH5 b, se FIG 8.18, varvid 
n = 0,6, 1 och 1,5.
Värmeväxlare för vardera tapp­
vatten- och rumsvärmesystem: Typ C enligt avsnitt 5. och kapacitet enligt
FIG 5.13, V = V = 600 l/h och FIG 5.26.
V K
Enligt FIG 5.13 gäller approximativt vid 
fullständig kondensering och värmeeffekten Q
= t, - t . = 2 + 2,2 • Q .....  8.53
I 1K vi
om Q > ca 1 kW
Rörsystem från kompressor
till kondensorutlopp: Tryckfall enligt FIG 8.19, varvid dock,
oavsett n och m^. At här approximeras 
till 1°C. Det i realiteten högre tryckfallet 
vid större n kompenseras av den i detta fall 
större kompressorns något högre verkningsgrad.
Förångare :
Rörsystem från förångarut- 
lopp till kompressorinlopp:
Pumparnas effektbehov:
Typ A enligt TAB 6 
ligt FIG 8.8, d v s Z
Tryckfall t^ - t^
ept = epr = 100 w
1 och med prestanda en-
= 6.
enligt FIG 8.20 - 8.22 .
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Uteluftsystem: Tryckfallet i uteluftkanalsystemet antas vara
ip = 60 Pa . 
y
I enlighet med EKV 8.19 för exemplet i av­
snitt 8.1 erhålls för aktuell förångartyp 
fläkteffektbehovet
ÉF1 = 1,3 • 3i+ '■  2,23 • [o,15 + 0,08 • 60/
/(6 • 2,22)] = 150 W
Styrsystemets eleffektbehov: E = 20 Wfc>
Kompressors eleffektbehov




del och uteluftsystem, som 
medeltal för värmepumpens 
drifttid :
E = 50 ¥ 
Ko
Qf = 100 W
8.2.3.2 Beräkningar
Såsom första beräkningssteg skall diagram över värmeeffekter etc från värmepumpen
upprättas för olika t^. som funktion av till förångaren ingående lufttemperatur
t . = t . Härför används FIG 8.18 och 8.8. Ur FIG 8.18 uttas t0„ och ÉTr för 
Li u 2K K
m^. = m^ = 0,01/n, 0,02/n, 0,03/n, 0,0U/n, 0,05/n och 0,06/n. Eftersom här 
antas, att 7£g eller ej ändras med n, blir kompressorslagvolymen propor- 
j ’ ’ 1 ' 'å
8.18 gällande för TH5 b. Givetvis blir då också effektbehovet n gånger större,
dvs n • E
Ur FIG 8.20 - 8.22 fås vid aktuellt t0 ^ch n, värdet på t0 vid givet t .
4--K- 4-11 1K
Eftersom endast en rörslinga finns i förångaren blir n • m^ = m^ = 0,01, 0,02
osv och FIG 8.8 ger rådande t .. Alltså kan i likhet med i TAB 8.1 för
Li .
olika t och n effektbehovet n • ET, och tT. = t fastställas för olika 
IK K Li u
= n • m^ = 0,01, 0,02 osv.
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För driftfall I gäller, jfr EKV 8.U:
\l = ^2 + n + ®PR + ^PT + ~ ^f
t = t +30°C antas gälla med hänsyn till den uteluftkylda köldmedieunder-
s 2u o ..
kylaren, vilken kondensatet lämnar med en temperatur t omkring 10 C högre
Med EKV 8.13 och förutsättningar ovan erhålls
Q = • (118000 - 750 • t2u) + n • ÉK + 120 (W) .................... 8.54
Étl = n • ÈK + ÉPT + ÉPE + ÉS + ÉE1 = n • ÉK + 3T° (W) ... .........  8‘55
• 1200 ' (t1K - t2u - 3°) + 400 (W) .......................... 8.56
enär 400 W avges till ventilationsluften från kompressor, värmeväxlare, 
varma rördelar etc, se FIG 8.15.
3n = Ki • (tKu - "ik - 10) 8.57
eftersom t_ . = t,_, +10°C antas gälla som medelvärde 
T vi 1K
"Ku = X*5 • (tlK - t2K) + 10 8.58
gäller approximativt för R502 i hermetiska kompressorer av denna storleks- 
klass.
QRI Qtl Si QVI ..................................
För driftfall II gäller vid samma t,„ som för driftfall I:
«tu = \l - ÉPR = «tl - 100 (w) ....................
ÊtII = Êtl - ÈPR = Êtl - 100 (W) ........................
^VII = %I ..................................... .









För driftfall III antas, att ventilationsluften stoppats, dvs Qyjjj = 0, 
och att t = +1+0°C i medeltal, jfr FIG 8.8.
Härvid gäller, se EKV 8.13
QtIII = ^ • (15^000 + 1+50 • t2u - 1200 • 1+0) + n • ÉK + ÉpT - Qf =
= ^ • (106000 + 1+50 • t2u) + n • ÉK = q t iii ........................................ 8.61+
ÉtIII = n • \ + ÉpT + Ég + ^  = n • ÉK + 270 (W ) ........................................  8.65
Driftfall III kommer för ett givet t,„ och tT. ej att ge samma É„ som drift­
liv L i K.
fallen I och II, eftersom FIG 8.8 ger olika tT . för driftfall III:s t = +1+0°C
Ll S
och I och II:s tg = tpu +30 C vid givet tp^ och m^. Lägre tg ger större "be ­
lastning på förångaren med lägre t_ vid givet tT. och E ökar med t_„ eller
e± U  L l sx dsx
FIG 8.23 - 8.3T visar resultatet av beräkningar enligt EKV 8.5I+ - 8.65 för 
t = +30, +1+0, +50 och +60°C med de aktuella effekterna som funktion av
Det andra beräkningssteget avser att uttaga effekterna enligt FIG 8.23 - 8.37 
som funktion av t^ = tp^ vid tillhörande värmebärartemperaturer tR^ för 
driftfall I och t^ ^ för driftfall II och III och redovisa dessa i diagram ­
form . A llstå måste först t_,_, som funktion av tT . beräknas.
1K Li
För driftfall I gäller, se EKV 8.53
V  = tRvi + A + *V = tRvi + 2 + 2’2 • «RI + 1 = 3 + V i + 2’2 ' V
8.66
och för driftfall II, med O^p = Q^, och III, med QTm = QT , gäller
+V = Svi +VI +Atlt = tTvi + 2 + 2’2 ' QT + 1 = 3 + V i + 2,2 • Qt
8.67
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Opj, Qtii och Qtiii är vid givet tR^ heroende på t ^ som i sin tur heror på
dessa effekter. Sålunda skulle en passningsräkning för testämning av t,„ och
liv
aktuella effekter tehövas, enär sambandet mellan effekterna, t,„ och t.. är
1K Li
komplicerat. Eftersom dock värmeeffekterna relativt litet förändras med t.^., 
ger följande två-stegsteräkning ett tillräckligt noggrant resultat:
t^K antas vara närmaste 10-tal °C över 3 + tR^ respektive tT^. och QT
uttas för detta t och insätts i EKV 8.66 och 8.67, varvid slutligen giltigt 
t^K kan beräknas och QRR, ®TII och ^TIII kan avlasas ur 8.23, 8.26, 8.27 
etc.
Ett för metoden mycket ogynnsamt exempel redovisas här. Förutsättningarna är
n = 1,5, tR^ = +20°C och bestämning av vid tR_^ = +26°C.
t1K = +30°C, enär 3 + tRv£ = +29°C, ger i FIG 8.23 QRI = 8,75 kW.
t,T„ = 3 + 26 + 2,2 • 8,75 = + 1*8°C, vilket ger = 7,1+ kW, vilket skulle
_±_4_ ------------ KJ. —--------
vara metodens slutresultat.
Ytterligare ett passningssteg ger t, = 3 + 26 + 2,2 • 7,!* = +1*5°C, vilket
J-IY
ger Q =7,6 kW, dvs korrekt värde i detta fall är t.„ = +1*6°C och Q = 
K± XK. Kl
= 7,5 kW.
Metoden ger alltså även vid ogynnsammaste förhållanden ett relativt ringa fel. 
Vid uppritande av kapacitetskurvorna enligt nedan kommer också eventuella av 
metoden orsakade diskontinuiteter för kurvförloppet kunna utjämnas.
För tT. från -20 till + 20°C utförs i steg på 10°C för tT. bestämning av t,„. 
Kl Ll 1K
De erhållna värdena har inritats i FIG 8.38 för driftfall I och FIG 8.39 för
driftfall II och III. t_ . för driftfall I ges av EKV 8.51 och 8.52 och t_ .
Rv l  ö  Tv i
för driftfall II och III antas såsom medelvärde vara +35°C, enär direkt tapp- 
vattenvärmning förutsätts.
Dessa värden för som funktion av driftfall och tR^ ger med hjälp av 
FIG 8.23 - 8.37 det andra beräkningsstegets slutresultat i FIG 8.1*0 - 8.1*2:s 
effektkurvor. Givetvis kan sådana kurvor också erhållas direkt från provning 
av aktuella värmepumptyper.
I det tredje beräknings steget skall de olika driftfallens relativa värmepump­
gångtid och energibehov fastställas med hjälp av FIG 8.1*0 - 8.1*2 för husen A, 
B och C samt slutligen årsvärmefaktorn 0 ^ beräknas.
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E n l ig t T A B 8 .2  g ä l l e r  s o m  v ä rm e b e h o v v id  t_  
ri
=  + 2 0 ° C  f ö r
h u s  A Sr =  1 2 0 • (2 0  -  t j -  1 0 0 0  = 1 U 0 0  - 1 2 0 • t u  (W )
St =  T 0 0 (W )
h u s  B Sr =  2 3 0 • ( 2 °  -  V -  1 U 0 0  = 3 2 0 0  - 2 3 0
-P
St =  8 0 0 (W )
h u s  C Sr =  3 3 0 • ( 2 0  -  t u ) -  1 9 0 0  = 1 + T 0 0  - 3 3 0 • S  (w )
St II VO O O
. (w)
F IG  8 .  U 3  v i s a r  e n  v a r a k t ig h e t s k u r v a  t i s to c k h o lm s k l im a t s o m  f ö r  f ö r e n k l in g  
a v  d e  f o r t s a t t a  b e r ä k n in g a r n a  ju s t e r a t s  t i l l  n å g r a  r ä t l in j ig a  f ö r lo p p  s o m  
o b e ty d l ig t a v v ik e r  f r å n  k u r v a n . M e d  a n v ä n d n in g  a v  d e t r ä t l in j ig a  f ö r lo p p e t  
f ö r  t h a r  v ä rm e b e h o v s l in j e r e n l ig t E K V  8 .6 8  -  8 . T O  in la g t s  f ö r  d e  t r e  h u s ­
t y p e r n a . H ä r ig e n o m  k a n  o c k s å  h u s e n s  å r s v ä rm e b e h o v  Q g  l ä t t  b e r ä k n a s  f ö r  a n ­
v ä n d n in g  v id  b e r ä k n in g  a v  å r s v ä rm e f a k to r n  e n l ig t E K V  8 .1 * 0 .
F IG  8 .1 * 0  -  8 .1 * 3  g e r  u n d e r l a g  f ö r  F IG  8 .1 * 1 *  a  o c h  b  u r  v i lk a  o c h
Q =  Q -  Q  s e  E K V  8 .2 2 , k a n  b e s tä m m a s  f ö r  p e r io d e n  'C =  0  t i l l T  ,
IV Jj ui. o
d å  v ä rm e p u m p e n s r e l a t iv a  g å n g t id  =  1 .
E K V  8 .2 l* , 8 .2 9 , 8 .3 0  o c h  8 .3 T  s a m t F IG  8 .1 * 0  -  8 .1 * 2  a n v ä n d s  f ö r  u p p r i t a n d e  a v  
F IG  8 .1 * 5  -  8 .5 0 , s o m  v is a r  v a r a k t ig h e te n  f ö r  d r i f t f a l l e n  I , I I  o c h  I I I  o c h  
v ä rm e p u m p e n s  r e l a t iv a  g å n g t id  f ö r  d e s s a  d r i f t f a l l .
B e r ä k n in g  a v  E t I o  +  Q T y , E t I , E .t I _ I : [ , E t I I  o c h  E t I I I  > s e  E K V  8 .2 2 , 8 .2 6 , 8 .3 2 ,  
8 .3 6  o c h  8 .3 9 , s k e r  m e d  h jä lp  a v  F IG  8 .1 + 0  -  8 .1 * 2  o c h  8 .1 * 5  -  8 .5 0 . F ö r f ö r ­
e n k la n d e  a v  b e r ä k n in g e n  in d e la s  å r s d r i f t t i d e n  i  p e r io d e r , d å  s å v ä l 'C - s o m  
É ^ - f ö r lo p p e n  ä r  n ä r a  r ä t l in j ig a . I  d e t t a  f a l l  e r h å l l s  d å  p e r io d e r 7^0 -  7^
o m  h ö g s t c a  1 0 0 0  t im m a r s lä n g d  m e n  o c k s å  b e g r ä n s a d e  a v  ä n d p u n k te r 'T o *
7 o rT ,ii - Tm  o c h  b r y tp u n k te r n a  f ö r  Q g g - l in j e r n a  v id  t =  - 1 2  o c h  ~ 7 ^ C . F ö r
d e s s a  p e r io d e r s  m i t t T " =  +  7 T  ) /2  u t t a s  d r i f t f a l l e n s "~C - 'V , ,  o c h
c. -L r  rM
É t  =  É tM , f ö r  T 2  <  T 0  o c k s å .=  Q ^ ,^ . E ^ , i  E K V  8 .1 * 0  f ö r  0 ,  „ k a n  d å  m e d  
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med TÂ som total tid per år då värmepumpen är elektriskt inkopplad. I detta 
fall antas = 8760 timmar/år. Beräknat 0^ för de olika fallen redovisas 
i FlG 8.51. Avfröstningsenergibehovet har här ej medräknats. Vid praktiska 
prov i en villa med värmepump av typ enligt FIG 8.15 med varmgasavfröstning, 
har detta energibehov för ett år uppmätts till ca 3 % av E^,, dvs 0^ 
minskar också med omkring 3 %, när avfrostningen medräknas. Nämnda praktiska 
prov finns beskrivna i BFR-rapport R90:1979-
FIG 8.52 - 8.54 visar förloppet av värmefaktorn
^t = ^Bl/^tM + SW ................................ 8-72
med utetemperaturen och tiden under året.
QgM är husets medelvärmeeffektbehov för den tid beräknats enligt ovan. 
är givetvis noll då T2 > T0-
8.2.3.3 Slutsatser för beräkningsexempel 
FIG 8.51 visar bl a:
1. Den högsta värmefaktorn 0 ^ nås för den minsta kompressorn, n = 0,6, 
i huset A, med det minsta värmebehovet. Skälet härtill är, att de för 
alla kompressorstorlekarna lika stora värmeväxlarytorna ger lägsta t
1K
och högsta t2K vid givet tR_^ och t^ = t samtidigt som tillsatsvärme­
behovet är ringa, se också FIG 8.1*4 och 8.52 - 8.53. I hus B och C över­
väger dock det stora tillsatsvärmebehovet och sänker *tx-
2. En halvering av radiatorytan fall a):s ytor till fall b):s ger en måttlig 
sänkning av 0^. Såsom exempel i hus B vid n = 1 från 2.4-7 till 2.32 och 
motsvarande en energibehovsökning från
Et = 24500/2,47 = 9920 kWh/år
till
Et = 24500/2,32 = IO56O kWh/år 
dvs med 64o kWh/år.
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Med nuvarande elpriser motsvarar detta ca 150 kr/år driftkostnadsökning.
o 2 .. .
Radiatorytan maste dock vara 23 m storre vilket lagst torde ge mstalla- 
tionsmerkostnaden 2500 kr. Fall a):s ytor torde sålunda ligga ovan de 
ekonomiskt optimala.
3. Kompressorstorlek n = 1, dvs TH5~storlek ligger nära den värmefaktor­
optimala med aktuella värmeväxlarstorlekar såväl för hus B som C. I hus 
B erhålls jämfört med n = 0,6 och fall t>) energibesparingen 
24500 • (1/2,24 - 1/2,32) = 380 kWh/år 
motsvarande ca 90 kr/år.
Prisskillnaden mellan dessa kompressorer är år 1980 ungefär 300 kr, varför 
storlek n = 1 också är ekonomiskt motiverad.
FIG 8.52 - 8.54 visar hl a:
1. Underkylaren höjer kraftigt värmefaktorn, vilket framgår av :s förlopp 
då övergång till driftfall III vid X" - ca 6000 tim/år.
2. Värmefaktorns ökning med t och r avtar både på grund av underkylarens 
avtagande effekt och effektbehovet E, vid ståtid för värmepumpen.
3. 0^ är lägre än det 0^_ som råder vid medelutetemperaturen, ca +2 C, för
tiden med rumsvärmebehov. För hus B, n = 1 och fall b) är såsom exempel
0, 2,32 och 0 = 2,65 vid t = +2°C. Först vid t = ~5°C har 0tA "u “ “• ““ “u ' ” “““ ”'t
sjunkit till 2,32. Behovet av tillsatsvärme vid låga t och tappvatten-
värmning vid höga t , men med 0, omkring 2,0 förklarar detta förhållande.
FIGUR 8.1 351Samband mellan t^ och t2U för förångar- 
batteri vid olika n^.
Luftberörd yta A = 20
Rörslingas längd L = 16 m 
Lufthastighet wfr =1,5 m/s
FIGUR 8.2 352Samband mellan t^ och 12u för förångar-
batteri vid olika m^.
Luftberörd yta A = 20 
Rörslingas längd L = 16 m 
Lufthastighet w£r = 2,2 m/s
FIGUR 8.3 353Samband mellan t^ och 12 för förångar- 
batteri vid olika m^.
Luftberörd yta A = 20
Rörslingas längd L = 16 m 
Lufthastighet w^r =3,0 m/s
FIGUR 8.4 354Samband mellan och för förångar-
batteri vid olika m^,.
Luftberörd yta A = 30 m2 
Rörslingas längd L = 24 m 
Lufthastighet wfr = 1/5 m/s
FIGUR 8.5 355Samband mellan t^ och t £ för förangar-
batteri vid olika ir^.
Luftberörd yta A = 30 m2 
Rörslingas längd L = 24 ra 
Lufthastighet w^r =2,2 m/s
FIGUR 8.6 356Samband mellan t^ och t2uför förångar-
batteri med olika m^.
Luftberörd yta A = 30 
Rorslingas längd L = 24 m 
Lufthastighet w^r = 3,0 m/s
FIGUR 8.7 357Samband mellan t^ och 12 för förångar- 
batteri vid olika it^.
Luftberörd yta A = 45
Rörslingas längd L = 34 m 
Lufthastighet w =1,5 m/s
FIGUR 8.8 358Samband mellan och för förångar-
batteri vid olika
Luftberörd yta A = 45 
rörslingas längd L = 34 m 
Lufthastighet w£r =2,2 m/s
359Samband mellan t^ och t för förångar-
batteri vid olika m^.
Luftberörd yta A = 45 
Rörslingas längd L = 34 m 
Lufthastighet w^r = 3,0 m/s
FIGUR 8.9
FIGUR 8.10 360Samband mellan t^ och t2u för förångar- 
batteri vid olika
Luftberörd yta A = 60 
Rörslingas längd L = 48 m 
Lufthastighet = 1,5 m/s
FIGUR 8.11 361Samband mellan och 12 för förångar-
batteri vid olika
Luftberörd yta A = 60 
Rörslingas längd L = 48 m 
Lufthastighet Wfr = 2,2 m/s
FIGUR 8.12 362Samband mellan och t-^för förångar-
batteri vid olika m^.
Luftberörd yta A = 60 
Rörslingas längd L = 48 m 
Lufthastighet = 3,0 m/s
FIGUR 8.13 Beräkningsexempel.




Kapacitet för olika kombinationer av komp­
ressor och förångarutrustningar
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FIGUR 8.16 8.16 Olika driftfall för värmepump för 366
och 8.17 bostadsuppvärmning.
8.17 Bestämning av gränstemperaturer och 
tider för driftfall I och II.
8.16
3. i Z*-
/ /■ ' /h
Sch LL
Mctxi ma! \/orm e?— 
çffehi till la/xT 
l'!A heiqoshjln.s
FIGUR 8.18 367Prestanda för kompressor TH5b med fyrvägs- 
ventil och R502.
At„ os 10°C, jfr FIGUR 4.47.
FIGUR 8.19 Beräknat totalt köldmedietryckfall på hög­
trycksida med två wx C i serie och komp- 
ressorkapacitet n*TH5b
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FIGUR 8.20 Förångningsteirp. t^som funktion av t2uvid 369
kcmpressorkapacitet 0,6-TH5b
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Driftfall I t^ = 24 - 0,5 • tu °C 
Driftfall II och III tTv± = + 35 °C
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FIGUR 8.44 a 396Effekter Qß och Q för driftfall I.





FIGUR 8.44 b 397Effekter Q_ och Q för driftfall I.
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FIGUR 8.45 a Relativa gångtider för driftfall I, II och
III då n = 0,6 och t^^ = 24 - 0,5-tu
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9 STYR- OCH ÖVERVAKNINGSSYSTEM 
9.1 Allmänna synpunkter
Redogörelsen i detta avsnitt bygger dels pä de karakteristiska egenskaper ett bostadi 
värmepumpsystems komponenter besitter enligt de föregående avsnitten, dels på 
provning och praktisk drift av värmepumpar enligt FIG 9.1 till 9.3. Dessa 
värmepumpar har en helt datoriserad styrning och övervakning.
För att nå optimal utnyttjning av det komplexa värmepumpsystemet krävs en väsent­
ligt mer komplicerad styr- och övervakningsutrustning än för konventionella an­
läggningar. I de flesta fall måste också värmepumpen kompletteras med ett till­
satsvärmesystem av konventionell typ.
Värmepumpen skall arbeta med "optimerat" högsta värmeupptagnings- eller förång- 
ningstemperatur och lägsta värmeavgivnings- eller kondenseringstemperatur. Detta 
ställer speciella krav på styrning av värmebärartemperaturer och vid användning 
av uteluft som värmekälla avfrostningsintervaller och inkopplad uteluftfläkt- 
kapacitet. Ti11satsvärmens inkoppling skall minimeras, bl a genom utnyttjning 
av värmebärarsystemens värmekapacitet vid tillfälligt höga värmebehov.
Eftersom värmepumpar normalt ännu ej nått de konventionella värmeanläggningarnas 
driftsäkerhet, blir en mer avancerad övervakningsutrustning önskvärd och i många 
fall ekonomiskt motiverad. Funktionsfel kan snabbare upptäckas, vilket ger kortare 
reparationstid och reducering eller eliminering av möjliga följdskador.
Datoriserad styrning och övervakning ger praktiska möjligheter att erhålla nära 
ideala funktioner från styr- och övervakningsutrustningen. Begränsningarna ligger 
framförallt i det stora behovet av system- och komponentkännedom hos konstruk­
törerna, kostnaderna för givareutrustning med montage och programmeringskost- 
nader, om tillverkningen ej sker i större antal av aktuell värmepumptyp.
9-2 Kompressor och pumpar
9.2.1 Skyddsfunktioner för kompressor
Även om kompressorn i ett värmepumpaggregat representerar i storleksordningen 
endast 10 % av aggregatkostnaden, är den dock den dyraste komponenten. Risken 
för fel och haverier blir normalt också större än för övriga komponenter. Den
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har ett flertal rörliga delar som måste arbeta i en ren miljö och ha god smörj- 
ning.
De vanligaste haveriorsakerna är skärning på grund av bristfällig smörjning och 
ventilbrott i kolvkompressorer. Dessa haverier beror i sin tur på insugning av 
oförångat köldmedium eller köldmedievätskekondensation i kompressorsmörjoljan 
under stillestånd och drift vid för stor skillnad mellan kondenserings- och 
förångningstemperaturer, vilket ger för hög kompressionstemperatur, se avsnitt 1*.
Insugning av köldmedievätska kan bero på felfunktion hos strypventilen, över­
kokning vid kompressorstart eller omkastning av köldmedieeirkulation vid varm- 
gasavfrostning. Detta problem kan reduceras, om en stor vätskeavskiljare in­
kopplas omedelbart före kompressorn i dess sugledning. Kondensation av köld- 
medievätska i smörjoljan inträffar, om under stillestånd ej smörjoljan värms 
tillräckligt, 20 à 30°C högre temperatur än i anläggningens kallaste köldmedie- 
vätskefyllda del behövs. Båda dessa fel ger risk för att smörjoljan kastas ur 
kompressorn med kokande köldmedievätska som bärare med skärning i lager eller 
mellan kolv och cylinder som eventuell följd. Vid större köldmedievätskemängder 
kan en kolvkompressors ventiler också slås sönder.
Reglermässigt kan kompressorn i dessa fall skyddas genom temperaturgivare, 
som förhindrar start eller stoppar kompressorn, om dess smörjoljetemperatur 
■ understiger ett visst värde. Detta värde är egentligen kopplat till andra 
drifttemperaturer. Såsom riktvärden för en värmepump med uteluft som värme­
källa och i svenskt klimat, innebär smörj oljetemperatur under ca +!+0°C vid 
stillestånd och +30°C vid drift att riskabla mängder köldmedievätska i oljan kan 
befaras.
Större kompressorer med trycksmörjning är nästan alltid utrustade med oljetrycks- 
vakt. Denna stoppar kompressorn efter någon minuts drift med för lågt oljetryck.
Skydd mot för höga arbetstemperaturer hos kompressorn ordnas ofta för hermetiska 
och semihermetiska kompressorer genom temperaturgivare i elmotorlindningarna.
När lindningstemperaturen på grund av exempelvis för svag kylning når över 
ett visst värde,bryts strömmen till elmotorn. Detta är dock för kompressorn 
en indirekt metod att skydda mot för hög arbetstemperatur. Ett fullgott skydd 
kräver exempelvis användning av hög- och lågtryckspressostater samt tryckrörs- 
temperaturgivare. Högtryckspressostaten, som stoppar kompressorn, när dess 
köldmediegasutlopp får ett tryck över ett högsta acceptabla värde, är också 
ett krav i säkerhetsnormer för kylanläggningar. Lågtryckspressostaten,
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avkännande trycket i kompressorns köldmediegasinlopp, inställs vanligen för 
att stoppa kompressorn vid ett sugtryck strax över atmosfärstryck. Ju lägre 
kompressorns sugtryck är, desto högre blir dess arbetstemperatur. Dessutom 
innebär köldmedieläckage ur systemet att sugtrycket faller. Utan lågtrycks- 
skydd kan kompressorn arbeta med tryck under atmosfärstryck och insuga luft 
genom det läckställe,där köldmediet förlorats. Luften med sin fuktighet ger 
tillsammans med smörjoljan och resterande köldmedium eventuellt kemiska för­
eningar, som kan medföra korrosion och skador på bl a lindningsisolationer 
hos drivmotorn till hermetiska eller semihermetiska kompressorer. Enär köld- 
medieläckor ej är sällsynta, blir lågtryckspressostaten ett viktigt haveri­
skydd för sådana kompressorer. En tryckrörstemperaturgivare inställs för 
stoppande av kompressorn lämpligen mellan +130 och +l!4-0°C. Högre tempera­
turer mätta på kompressorns köldmedieutloppsrör, ger risk för sönder- 
delning av smörjolja och köldmedium samt överhettning av tryckventiler i 
kolvkompressorer.
9.2.2 Kapacitetsstyrning vid ett kapacitetssteg
Små värmepumpanläggningar med endast ett kapacitetssteg, d v s en kompressor 
med fullkapacitetsdrift eller stopp, bör kapacitetsstyras endast genom start 
och stopp av kompressorn. Fullt värmebärarflöde genom värmeväxlare med lägsta 
inloppstemperatur i värmepumpen skall eftersträvas för högsta värmeeffekt och 
värmefaktor, se t ex avsnitt 7- Man bör sålunda undvika shuntning av vatten 
förbi värmepumpens kondensor vid behov av delkapacitet. Den högre åtföl­
jande kondenseringstemperaturen minskar också kompressorns livslängd. Lika­
ledes skall av samma skäl flödes styrande ventiler, t ex termostatiska radia­
torventiler, till lokala värmare användas i minimerat antal. Endast rum i en 
bostad med större, oskuggade fönster i sydliga riktningar och kök skall ha 
sådana ventiler arbetande som flödesbegränsare.
Det lämpligaste sättet att styra rumsvärmekapaciteten från värmepumpen, är 
att låta en temperaturgivare i returledningen från de lokala värmarna ge im­
puls för stopp av kompressor och cirkulationspump, när börvärdestemperatur 
uppnåtts. Därefter sker återstart efter en förinställd tid, som väljs så 
lång som komfortmässigt är möjligt. Få starter minskar slitaget i kompressorn. 
Praktiskt användbara stopptider ligger mellan 10 och LO min. Rumsluft- och 
rumsytetemperaturer sjunker på denna tid obetydligt. Den begränsande faktorn 
är normalt istället avkylningen av lokalvärmarna. Exempelvis radiatorer är 
normalt placerade under fönster för att ge kompenserande värmestrålning för 
den kalla fönsterytan. Uppehållsplatser nära fönster med intilliggande
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strålningsvärmeytor får därför en operativ temperatur som relativt snabbt 
sjunker, då ytorna ej längre värms. För dessa förhållanden skall närmare 
redogöras i avsnitt 9.b.
Fördelen med att stoppa cirkulationspumpen, när kompressorn stoppats, är att 
den totala energiåtgången för värmning minskas, pumpen får ju en värmefaktor 
på högst ett. Vid användning av s k våta pumpar med elmotor och lager kylda 
av värmebäraren måste dock pumpen emellanåt startas under sommaren, då kompres­
sorn ej är i drift för lokalvärmning. Eljest brukar pumphjulsaxeln korrodera 
fast.
Styrmetoden är enkel och billig. Värmepumpen arbetar med vattenreturtemperatur, 
som pendlar mellan i storleksordningen 5°C under behövlig medelreturtemperatur 
och upp till denna temperatur så länge värmepumpens värmeeffekt överstiger 
behovet, se vidare under avsnitt 9-^.
För styrning av kapaciteten till tappvattenvärmning är en temperaturgivare på 
en nivå av en tredjedel till halva varmvattenberedarevolym från botten räknat 
gynnsammast som impulsgivare för värmepumpstart vid en temperatur i storleks­
ordningen +30°C. Ju högre denna temperatur väljs, desto högre energiförbruk­
ning och kortare drifttid erhålls för värmepumpen, se avsnitt 7- Om en givare 
på tappvattenberedaren ej kan arrangeras, måste värmepumpen starta med vissa 
tidsintervaller för att säkra tappvarmvattentillgången. Dessa intervaller bör 
väljas så långa som möjligt. Om beredarens volym är ungefär densamma som ett 
dagsbehov, dess temperaturskiktning och isolering god, kan dessa intervaller 
väljas omkring 8 timmar, t ex kl 11, 19 och 3. Korta intervaller mellan starter 
ger hög energiförbrukning under perioder, då intet eller ringa vatten tappas, 
och större kompressorslitage, enär returvattnet är nära det maximalt möjliga 
för drift.
Kompressorn kan stoppas i drift för tappvattenvärmning, när högsta tillåtna 
kondenseringstemperatur nås. Detta kan ske via en högtryckspressostat eller 
kondenseringstemperaturgivare. Om denna temperatur ger varmare vatten än 
nödvändigt, erhålls lägre energiförbrukning genom stopp från lägsta behövlig 
temperatur hos temperaturgivare på eller i beredare eller returledningen från 
denna till värmepumpen.
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Cirkulationspumpen för tappvattenvärmesystemet "bör endast köras samtidigt med 
kompressorn. Eljest erhålls två väsentliga nackdelar. Cirkulationssystemet 
hålls varmt, varvid åtminstone sommartid större förluster fås från värmesy­
stemet , och temperaturskiktningen i beredaren störs.
Mer detaljerad redovisning om styrningen för tappvattenvärmning lämnas i 
avsnitt 9.3 nedan.
9.2.3 Kapacitetsstyrning vid flera kapacitetssteg.
FIG 9.^+ visar principerna för styrningen av en större värmepump, t ex för ett 
flerfamiljsbostadshus, med flera kapacitetssteg. Liksom för ett kapacitetssteg 
skall den detaljerade redogörelsen lämnas i avsnitt 9-3 och 9.^.
Den väsentliga skillnaden jämfört med en värmepump med ett kapacitetssteg, är 
att framiedningstemperaturen till rumsvärmesystemet bestämmer antalet inkopplade 
kapacitetssteg, om tappvattensystemet via temperaturgivare på beredaren ej 
påkallar inkoppling av flera steg. Principerna för pumpdriften är oberoende av 
antalet kapacitetssteg. När lägsta kapacitetssteg eller inkopplad tappvatten- 
värmningskapacitet ger för hög framledningstemperatur till rumsvärmesystemet, 
stoppas pumpen i detta system i ca 10 min, varvid sista kapacitetssteg urkopp­
las, om det ej behövs för tappvattenvärmning. Pumpen tillåts sedan vara i 
drift tills framledningen nått till eller något över börvärdestemperaturen.
En annan möjlighet är, att använda en shuntventil för ledning av returvattnet 
förbi rumsvärmesystemets kondensor i avpassad mängd för rätt framledningstempe­
ratur. Sista kapacitetssteg kommer då att urkopplas, om det strypta flödet 
genom kondensorn ger högsta tillåtna kondenseringstemperatur. Vid värmebehov 
ej väsentligt under det sista kapacitetsstegets inträffar dock aldrig detta, 
eftersom ökande kondenseringstemperatur sänker värmepumpens värmeeffekt till 
balans med behovet. En högre energiförbrukning erhålls dock jämfört med enbart 
pumpstopp i detta fall.
Kapacitetsstyrning i flera steg ger givetvis lägre kondenserings- och högre 
förångningstemperatur än endast ett steg vid dellaster och sålunda lägre 
energiförbrukning för en given värmeleverans.
417
9.2.4 Övervakning.
För underlättande av felsökning och förebyggande av kompressorhaverier blir 
en övervakningsutrustning, som visar vilken eller vilka skyddsfunktioner som 
utlösts, mycket värdefull, om en automatisk återgång till drift sker, då nor­
mala driftvärden ånyo erhållits. Automatisk återgång är en fördel, enär ofta 
skyddsfunktioner utlöses av tillfälliga, extrema driftförhållanden. Dock bör 
styr- och övervakningssystemet ej tillåta återstart utan manuellt ingrepp, 
om en och samma skyddsfunktion inträffat mer än ett visst antal gånger inom 
en given tidsperiod, t ex tre gånger per timma. Indikering av utlöst skydds­
funktion kan erhållas via larmlampor eller exempelvis sifferkoder hos visar­
tavla vid datoriserad styrning.
Till övervakningsutrustningen hör också mätapparatur för exempelvis tempera­
turer hos systemets väsentliga delar, eventuellt också tryck, se FIG 9-1 
och 9.2 i vilka väsentliga temperaturmätpunkter exempliferats. Med hjälp av 
denna kan såväl brister i funktion som för värmepumpen ogynnsamma driftfall 
fastställas. Mät- och larmfunktioner kan givetvis kombineras.
Följande övervakningsfunktioner är de angelägnaste för kompressorn:
1. Larm vid för låg kompressortemperatur på grund av vätskeinsugning och 
mätning av denna temperatur.
2. Larm vid för hög kompressortemperatur och mätning av denna temperatur.
3. Larm vid stopp från lågtryckspressostat med säkerhetsfunktion.
4. Larm vid stopp från högtryckspressostat med säkerhetsfunktion.
5. Larm vid otillräckligt oljetryck hos trycksmorda kompressorer.
6. Larm vid överhettning av elmotorlindningar.
Från övervakningssynpunkt är också mätning av kompressors utblåsnings- och 
sugtryck av största intresse. För rimlig noggrannhet och kostnad förutsätts 
då konventionella manometrar, vars handhavande dock tyvärr förutsätter en 
oftast ej förekommande omsorg hos brukaren. Avstängs ej manometrarna från 
köldmediesystemet efter varje avläsning, medför tryckstötarna från exempel­
vis en kolvkompressor, att manometerfjädern efter en tid utmattas och brister 





I avsnitt T har behandlats de väsentliga förutsättningarna för utförande av det 
optimala styrsystemet för tappvattenvärmning. Följande förhållanden skall där­
vid beaktas :
I. Lägsta möjliga temperatur skall hållas på vatten i tappvattenförrådet. 
Detta medför såväl mindre värmeförluster från förrådet som högre värme­
faktor, då vattnet värms utan användning av hetgaskylning.
II. Största möjliga urtappning av värmt tappvatten ur förrådet före det värme­
pumpen startar för tappvattenvärmning.Vid värmepump med flera kapacitets­
steg skall då inkopplas lägsta möjliga kapacitet. Skälet till detta önske­
mål är detsamma som under I och att därvid också cirkulationssystemet för 
förråd och värmepump får minimal värmeförlust. Används ej värmepumpen för 
tappvattenvärmning kan och bör cirkulationspumpen i tappvattensystemet 
stoppas och värmningen av detta elimineras eller reduceras. Cirkulations- 
pumpens drift reducerar också temperaturskiktningen i tappvattenberedaren 
genom initierande av strömning i denna.
Önskemålen enligt punkter I och II, förutsätter normalt temperaturgivare på 
eller i varmvattenförrådet, se FIG 9-^- I exempelvis villor torde av kost­
nadsskäl endast en givare vara motiverad. Denna ger impuls för start och 
stopp av värmepumpen med tappvattencirkulationspumpen, då dess temperatur 
under- respektive överstiger vissa nivåer. Lämpligaste givarenivå bestäms i 
realiteten av bl a förrådsvolym relativt normalt maximala uttag för tappnings- 
perioder och dygn och temperaturfördelningen i förrådet. Denna beror i sin 
tur på hur vatteninloppen från kallvattenanslutning och värmepump utförts.
Det ideala fallet är ett förråd utan värmeförlust, med ideal skiktning och 
volym motsvarande ett maximalt dygnsbehov. Härvid behöver värmepumpen endast 
starta en gång per dygn för tappvattenvärmning, när denna ej klaras av het­
gaskylning.
För mindre värmepumpar, t ex för villor, med ett kapacitetssteg kan följande 
styrmetoder användas :
Om temperaturgivare i eller på förrådet ej används, startas värmepumpen 
för tappvattenvärmning med vissa tidsintervaller, som skall väljas så
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långa som möjligt med hänsyn till ovannämnda förhållanden. I detta fall 
måste dock värmepumpen manuellt kunna startas vid onormalt högt tappvarm- 
vattenbehov.
Det är också möjligt, att med vissa tidsintervaller starta tappvatten­
systemets cirkulationspump. Efter ett par minuters drift får tempera­
turen hos en temperaturgivare i vatteninloppet till värmepumpens tapp- 
vattenvärmeväxlare bestämma om start behövs. Nackdelarna med denna metod 
blir, att värmeförlusterna från rörledningarna mellan värmepump och förråd 
ökar genom den uppvärmning som erhålls vid varje pumpstart och att even­
tuell temperaturskiktning i förrådet delvis kan förstöras genom cirkula­
tionen.
Med en temperaturgivare i eller på ett tappvattenförråd med god tempera­
turskiktning blir en lämplig temperatur för start av värmepumpen omkring 
+30°C. En normalt lämplig nivå för givaren är vid ca en tredjedel till 
hälften av volymen från botten av förrådet räknat. Dålig temperaturskikt­
ning eller förråd med genomströmningsvärmeväxlare för tappvattnet är exem­
pel på förhållanden som väsentligt höjer nämnda starttemperatur.
Vid samtliga metoder stoppas värme- och cirkulationspump av samma tempera­
turgivare som svarar för deras start eller en kondensortryckspressostat 
eller kondensortemperaturgivare.
För stora värmepumpar kan givetvis start och stopp ske på samma sätt som för små. 
Flera temperaturgivare i eller på förrådet torde dock då ekonomiskt kunna moti­
veras , se FIG 9-^. Ju högre upp i tappvarmvattenberedaren temperaturen sjunker 
under en viss nivå, desto fler kapacitetssteg inkopplas då genom impuls från 
givarna för att säkerställa en tillräcklig beredskap för tappningar med accep­
tabel temperatur. Färre inkopplade kapacitetssteg medför ju vanligen såväl lägre 
kondenserings- som högre förångningstemperatur vid givna inloppstemperaturer hos 
värmebärare och värmekälla.
9-3.2 Tillsatsvärme
För små och medelstora anläggningar representerar ofta varmvattentappning rela­
tivt mycket stora värmeeffektuttag. Med hänsyn till den stora värmekapacitet som 
finns i rumsvärmesystemet och byggnadsstommen, kan oftast tappvattenvärmningen 
prioriteras, när behov av återvärmning av förrådet föreligger. Vid värmepump­
utförande enligt FIG 8.15 med separata värmeväxlare för rums- och tappvattensystem
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blir denna prioritering automatisk på grund av de förhållanden som belysts i 
avsnitt 5 så länge som vattnet från tappvattensystemet är kallare än från rams- 
värmesystemet . Med gemensam värmeväxlare i värmepumpen för dessa båda system 
kan motsvarande förhållande erhållas, om värmebäraren från denna värmeväxlare 
först passerar en yttermantel för tappvattenförrådet eller en värmeväxlare i 
detta, innan det löper ut i ramsvärmesystemet.
Efter en större tappvattentappning kommer vanligen en värmepumps värmeeffekt i 
ovan angivna fall att vara otillräcklig för rumsvärmesystemets momentana behov 
även om värmeeffekten som medelvärme för några timmar efter tappningen täcker 
detta behov. Praktiskt erhålls sålunda efter en sådan tappning en lägre fram- 
lednings- och returtemperatur än respektive hörvärden för rumsvärmesystemet. 
Byggnadens värmekapacitet medför att därvid inom några timmar blott en be­
tydelselös temperatursänkning sker. En minimering av byggnadens energibehov 
kräver alltså en fördröjning av tillsatsvärmens inkoppling med minst omkring 
en timme. Eljest erhålls onödiga inkopplingar av tillsatsvärme och ökat energi­
behov som följd.
En värmepump med särskild värmeväxlare för hetgasvärmning av tappvatten under 
ramsvärmningssäsong behöver vanligen ej någon tillsatsvärme för tappvattnet 
under denna period. Tillräcklig hög temperatur kan hållas, + 60 à + T0°C, i 
normalstora förråd, eftersom hetgasvärmet vid denna temperaturnivå är till­
räckligt för dygnsmedelbehovet av tappvattenvärme. Utan särskild tappvatten- 
värmeväxlare och även med sådan under sommaren, måste tappvattnet värmas 
genom köldmediekondensering. Speciellt vid tillsatsvärmepannor med genomström­
nings värmeväxlare, se avsnitt T, kan den högsta tillåtna kondenseringstempera- 
turen hos värmepumpen omöjliggöra uppnående av tillräcklig förrådstemperatur.
Om möjligt bör då värmepumpen utan tillsatsvärme först värma förrådet efter 
tappningar genom utnyttjande av en eventuell temperaturskiktning i förrådet.
Här sedan högsta returtemperatur stoppar värmepumpen, skall tillsatsvärmen 
inkopplas och fortsätta värmningen till lägsta acceptabla förrådstemperatur. 
Tillsatsvärmen bör då alltså vara blockerad så länge värmepumpen förmår värma 
förrådet, om tillsatsvärmen ej inkopplats redan före tappningarna på grund av 
otillräcklig värmepumpeffekt. Bättre temperaturskiktning i förrådet, större 
volym hos detta, högre kapacitet hos genomströmingsvärmeväxlare och större 
urtappad volym varmvatten ger ökad värmepumpandel i tappvattenvärmningen. 
Dessutom påverkas denna andel av när värmepumpen startas för tappvattenvärm­
ningen. Största möjliga kvantitet skall tillåtas bli avkyld i förrådet, men 
hänsyn måste givetvis tas till beredskap för större tappningar. Minimal energi­
förbrukning kan därför nödvändiggöra att större, mera sällan förekommande tapp­
ningar förbereds genom manuell inkoppling av tillsatsvärmen. För de normala,
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mindre tappningarna kan därmed förrådet tillåtas bli relativt mycket avkylt 
för värmepumpstart.
Exempel på tillsatsvärmens inkoppling till värmepumpen visar FIG 9-2 - 9.1.
9.3.3 Övervakning
För tappvattenvärmningen finns inga väsentliga behov av övervakning. Energi- 
minimerad drift innebär dock enligt ovan också minimal användning av tillsats­
värme. Därför bör temperaturen i tappvattenförrådet kunna avläsas på en nivå 
ovanför vilken en "kritiskt ringa" vattenvolym finns. Motivet för denna tempera­
turmätning är, att man skall kunna avgöra eventuellt behov av "forcerad" in­
koppling av tillsatsvärme. Såsom exempel kan anges i en villa förestående upp- 
tappning av badvatten, då relativt behovet och med hänsyn till värmepumpens 
värmeeffekt kvarvarande varmt tappvatten i förrådet bedöms otillräckligt. Värme­
pumpen måste då assisteras av tillfälligt, manuellt inkopplad tillsatsvärme. 
Risken att onödigtvis göra sådana inkopplingar minskas genom denna temperatur- 
mätmöjlighet. I en villavärmeanläggning bör den därför placeras på en nivå 
100 till 150 1 från förrådstoppen räknat.
9.1 Rumÿvârmningssystem
9-1.1 Rumsvärmningssystemets värmebalans
För värmepumpar med kontinuerligt eller i flera steg kapacitetsreglerade komp­
ressorer innebär styrningen av vattentemperaturen till rumsvärmningssystemet inga 
svårare problem. Principen är som alltid för lägsta energibehov att icke strypa 
vattenflödet genom värmepumpkondensorn och att arbeta med lägsta möjliga vatten- 
ingångstemperatur till denna, se FIG 9.1 - 9.1 och avsnitt 9.2 ovan.
De mindre värmepumparna av villatyp med endast ett kapacitetssteg kräver beak­
tande av mer komplicerade förhållanden för optimal driftekonomi. Normalt behövs 
ej av komfortskäl för ett radiator- eller golvvärmesystem en till rumsvärmnings­
systemets momentana värmebehov tillnärmelsevis exakt avpassad vattentillopps- 
temperatur. En sådan avpassning föranleder då en shuntning av vattenflödet förbi 
kondensorn. Genom att utnyttja värmesystemets värmekapacitet finns en möjlighet 
att undvika denna kondenseringstemperaturhöjande åtgärd.
42 2
FIG 9-5 - 9.8 illustrerar temperaturförloppen i ett rumsvärmningssystem med. exem­
pelvis radiatorer, då en värmepump med ett kapacitetssteg avses. Analoga för­
hållanden gäller givetvis varja kapacitetssteg hos en värmepump med mer än ett 
steg.
Beteckningar i dessa figurer med tillhörande ekvationer enligt nedan definieras, 



















värmebehov till rumsvärmning inklusive luftomsättningar i rum, jämför 
avsnitt 8.2.
värmeeffektbehov från rumsvärmeväxlare . 
total värmeeffekt från värmepump.
värmeeffekt från värmepumpens värmeväxlare för rumsvärmesystem. 
värmeeffekt från eventuell tilluftvärmning hos värmepump, 
tillsatsvärmeeffekt, > 0 då + Qy
k_ • A = värmeavgivning från rumsvärmeväxlare per °C temperaturskillnad 
till rum.
k_^ • At = d:o för rumsvärmesystemets rörledningar, normalt
Kr « 0,1 à 0,2 • Kb.
K„ + K .
R r
värmekapacitet hos den cirkulerande värmebäraren (t ex kW/°C) i rumsvärme­
systemet .
rumsvärmesystemets värmekapacitet ( t ex kWh/°C) inberäknat värmebärare, 
driftperiods längd för värmepump, 
ståperiods längd för värmepump, 
rumstemperatur.
medeltemperaturdifferens mellan rumsvärmesystem och rum, t^ - tQ.
börvärde för d:o, t _ - t .
rB o
utgående vattentemperatur från värmepumps värmeväxlare för rumsvärmesystem. 
ingående vattentemperatur till d:o.
börvärde för utgående vattentemperatur till rumsvärmesystem vid värme­
avgivning Q_„ från radiatorer.
BK
d:o för ingående vattentemperatur.
truB triB QBr{WR' 
tRvu " tRvi = ^R^R '
Index + avser temperaturer vid driftperiods slut. 
Index - avser temperaturer vid driftperiods “början.
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För att rimligt förenkla beräkningsbehandlingen av temperaturförloppen utan 
att därför nämnvärda avvikelser från realiteten åstadkoms, görs följande 
approximationer:
I. K antas vara oberoende av tA . Med hänsyn till inbyggnadssätt och strålnings-
R
och konvektionsvärmeavgivning blir egentligen K för en radiator med ungefär 
lika konvektions- och "projicerade" strålningsytor proportionell mot 1^R 
och för en konvektor med försumbar "projicerad" strålningsyta jämfört med 
konvektionsytor proportionell mot *1^ 92. Väljs K:s värde för aktuellt 
temperaturområde, blir denna approximations fel obetydligt.
II. Q antas vara konstant och oberoende av t .. Q_ skall dock väljas-till ett
R KVl rv
värde svarande mot uppskattat medelvärde för tR^ för beräkningsfallets drift­
period.
III. t - t . antas vara konstant såväl under drift - som ståperiod. Detta
Rvu Rvi
innebär, att värmekapaciteten i värmepumpens värmeväxlare med vatten för­
summas liksom skillnaden i värmeavgivningseffekt mellan rumsvärmeväxlare 
eller deras delar med olika temperaturer ^ till tRyu och rummen. I FIG 
9.5 har kvalitativt det verkliga förloppet inlagts för tRvu relativt tR^. 
Observera dock att i beräkningsekvationerna nedan, värmeavgivningen till 
rummet beräknas för radiatorernas medeltemperatur tQ +





^R ^Rvi + tRvu^2 to
varför
trB ^riB + truB^2
%R - % ■ V(rD +To) = K * (trB - to) = K 
K = *R • (truB - triB^
qbr= (qr + qv) • rD/(TD+T) 9.5
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Dessa ekvationer ger
SB = to + S/K
SiB = Sb " S/(2 ' V
truB " trB + S-/ ( 2 • WR) ---
^D/( TB + S>} = Sr/(S + V >0ochél ••■
^d ~ Sr ' V<S + S ~ Sr^ ^ 0 
Tb = °° för Sr ^ S + S
Under stâperiod TT för värmepumpen gäller:
S = S = S = °
K • 1>R • dT = - WR • dl/R .......
vilket ger
TÅ* iS . e”K'r/WR
R R+ ......
T* = O* • e_K'r°/WR
R- R+ ......
Under driftperiod för'värmepumpen gäller, då
S + S ^ Sr ’ d v 3 TD é °°
(QR-K - ^R) • dT=WR • d^ ......
vilket ger
n\ = Qr/K - (Qr/K - l/R_) • e
O . . 4 -K -ri/W













Ur EKV 9.13 och 9.16 erhålls
a -K*T1/Wp
nh = (Qr/K) • (1 - e D






t_ = tå + At_/2 + t
Rvu+ R+ R 0
t_ = nÅ + At_/2 + t
Rvu- R- R' 0
t„ . = nA - At„/2 + t
Rvi+ R+ R' 0
t_ . = lÅ CM-P<31 + t
Rvi- R- R 0
Med hjälp av EKV 9.13 och 9. 17
-k-(t+r)/w







under en driftperiod r beräknas. För att minimera antalet starter skall '~C 
V o
vara långt. Få starter minskar slitaget på kompressorn och kontaktorutrust- 
ningen. Starter ger stora mekaniska laster och strömmar. Dock faller under stå- 
perioden rumsvärmeväxlarnas temperatur. Även om husets värmekapacitet normalt 
är så stor, att det behövs minst ett par timmar för någon °C temperatursänk­
ning utan värmning, förloras strålningsvärmekompensationen för kalla fönster­
ytor från de fönsterplacerade rumsvärmarna. Av komfortskäl bör därför exempel­
vis en radiators temperatur få sjunka till lägst ca hälften av börvärdestempera- 
> ca 0,5 • (t - t ). Dessutom innebär en läng ståperiodturen, d v s 'll
IV
T, att driftperioden blir i motsvarande grad längre, se EKV 9.10 och 
FIG 9-8. Därmed höjs medeltemperaturen för radiatorerna under driftperioden 
liksom medelvattentemperaturen till värmepumpen. Dennas medelkondenserings-
temperatur stiger alltså med r och dess värmefaktor sjunker. Även kompressor­
slitaget ökar med kondenseringstemperaturen. Valet av T0 skall därför göras med 




T -K/W (r +T)-K/W





^rd = / • dr/rD =
- • <2 - K/W
= Qr/K - (Qr/K - 0*_) • (1 - e R) • Wr/(K -rD) ........... 9.25
För rD = oo , d v s > 0) blir 7^ = 7^.
Ovan givna beräkningsekvationer för rumsvärmesystemets temperaturförlopp, 
möjliggör en jämförelse av olika värmepumpsystems och styrmetoders inverkan på 
värmepumpens kondenseringstemperatur och driftekonomi. Detta skall exemplifieras 
i det följande avsnittet.
Ett ytterligare förenklande antagande av rumsvärmeväxlarens temperaturförlopp
illustrerar FIG 9.7- Temperaturerna antas stiga och sjunka rätlinjigt med tiden.
Den värmefaktor- och kapacitetstestämmande ingående vattentemperaturens tR ^







- ( At AtrB)/2 =
- (Qr - Qr)/(2 • WR)=
- v(2 ■  v






FIG 9-9 - 9-11 visar exempel på tre olika kopplingar med styrsystem för en värme­
pump till ett Bostadshus. Antas värmepumpen ha endast ett kapacitetssteg, obero­
ende av kopplingen lika värmefaktorer och total värmeeffekt för lika ingående 
medietemperaturer till dess värmeväxlare på såväl värmeavgivnings- som värmeupp- 
tagningssida och vara installerad i ett givet hus, kommer ändock olika årsvärme- 
faktorer att erhållas.
Sjstem_A_=_FIG_9JL9
System A är utformat för maximal årsvärmefaktor i en given installation. 
Genom den separata värmeväxlaren för tappvattensystemet behövs under den 
större delen av värmesäsongen icke någon särskild värmepumpdrift för tapp- 
vattenvärmningen, se avsnitt 8.2. Hetgasvärmet blir under drift för rums-
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värmning tillräckligt för tappvarmvattenbehovet. Om endast ett kapaci­
tetssteg finns och värmepumpen vid drift ger högre effekt än rumsvärme- 
behovet, avlastas dessutom rumsvärmningssystemet tappvattenvärmeväxlarens 
effekt. Detta ger lägre radiatorvattentemperatur och kondenseringstempera- 
tur. Rumsvärmeregleringen sker genom att värmepumpen med rumsvärmesys- 
temets cirkulationspump startar efter en viss, fixerad stopptid och hålls
i drift tills returtemperaturen t_ . från rumsvärmesystemet uppnått vär-
nVl
det tR^+, se FIG 9.6, vilket ökas med sjunkande utetemperatur och rums­
temperatur och vice versa. Detta värde för värmepumpstopp ligger van­
ligen när t vilket också framgår av nedanstående exempel. tR^+ är 
för normala rumsvärmesystem vid medelutetemperatur under värmesäsongen 
vanligen betydligt lägre än den "balanstemperatur" som uppnås efter lång
drifttid 71, d v s då värmepumpens avgivna effekt Q_ överensstämmer med 
D n
radiatorsystemets värmea.vgivning och =0O i ekvationerna ovan. Om
rumsvärmesystemets värmekapacitet W är mycket ringa, såsom möjligen vid
n
konvektorer med friliggande, klena distributionsledningar,blir dock skill­
naden mellan t■ + och"balanstemperaturen" ringa såvitt korta ståperioder
To ej väljs.
Levererar värmepumpen också med effekten förvärmd ventilationsluft, 
se även FIG 8.15, behövs än lägre radiatortemperatur, se EKV 9-3. Radia­
torerna avlastas ju då helt eller delvis värmebehovet för ventilations- 
luften, som eljest vid självdragsventilation "läcker" in i huset med ute­
lufttemperatur.
System_B_p_FIG_9^10
System B har gemensam värmeväxlare för tappvatten- och rumsvärmesystem.
En trevägsventil styr alternativt det värmepumpvärmda vattnet till tapp- 
vattenförrådet eller rumsvärmesystemet med prioritet för tappvattenvärme- 
behov. Rumsvärmningen kan styras lika den för system A och samma t^^ 
sålunda erhålls vid rumsvärmedrift, d v s då trevägsventilen har port b 
öppen och port a stängd. Vanligen utgörs rumsvärmesystemet av ståldelar.
I detta fall kan icke vattnet i rumsvärme- och tappvattensystem blandas. 
Utan hänsyn till svårigheten att uppnå tillfredsställande höga tappvatten­
temperaturer, är det fördelaktigare från energibehovssynpunkt att generera 
det större rumsvärmebehovet med direkt värmeväxling och tappvattenvärmet 
med dubbel värmeväxling såsom FIG 9-10 visar. Jämfört med system A er­
hålls under alla omständigheter en lägre årsvärmefaktor, då ju dels ett- 
dera rums- eller tappvattenvärmesystemet måste värmas indirekt, dels
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tappvattnet som medeltal för värmesäsongen normalt ger en högre ingångs- 
temperatur till värmepumpen än rumsvärmningen.
Styrs anläggningen direkt från en rumstermostat med exempelvis start av 
värmepump 0,5 °C under inställt värde och stopp 0,5 °C över, erhålls några 
ogynnsamma effekter, vilka heror på husets värmekapacitet. Även för ett 
trähus är denna så stor, att stopp- och drifttiders långa varaktighet dels 
ger avsvalning av radiatorer till nära rumstemperatur, dels ger en radia­
torvattentemperatur vid drift nära "balanstemperaturen", se ovan. Använd­
ning av en mindre temperaturdifferens än 1°C mellan till- och frånsteg 
av värmepumpen kan ändock ofta leda till samma resultat.^Rumstemperatur- 
variationer på + 0,5°C orsakas ofta av lokala variationer i uteluftläckage 
intern värmelast, vädring etc, varvid "onödiga" starter fås.
System_C_=_FIG_9^11
I FIG 9.11 visas den princip som vanligen kommer att ge den lägsta års- 
värmefaktorn vid i övrigt samma styrsystem som för systemen A och B. 
Värmepumpen behandlas i detta fall som en oljepannas brännare. Den får 
värma ett tappvattenförråd från vilket också värme tas via en värme­
växlare och shuntventil till rumsvärmesystemet. Ingångstemperaturen t,p . 
till värmepumpens värmeväxlare styr de.ss drift så att tillräckligt högt 
tappvatten- och framledningstemperatur till rumsvärmesystemet kan erhållas. 
Vid enklaste styrprincip hålls tappvattenförrådet oavsett utetemperatur 
på den maximalt uppnåbara temperaturnivån. Värmepumpen stoppas då av 
högsta tillåtna kondenseringstryck via en pressostat eller termostat. 
Shuntventilen i rumsvärmesystemet får då blanda i förrådsvärmeväxlaren 
värmt och ovärmt returvatten till behövlig framledningstemperatur. Even­
tuellt kan shuntventilen elimineras och rumsvärmesystemets cirkulations- 
purnp köras intermittent med relativ gångtid bestämd av rumstemperaturen. 
Årsvärmefaktorn kan förbättras genom ett styrsystem, som vid stigande ute­
temperatur successivt sänker förrådets temperaturnivå. Denna temperatur 
ges lägsta möjliga värde för säkerställande av acceptabel tappvarmvatten- 
temperatur och framledningstemperatur till rumsvärmesystemet. Med eko­
nomiska dimensioner på värmeväxlaren i förrådet och ett normalt radiator­
system, erhålls då en medelreturtemperatur t^, ^ till värmepumpen på ca 
+1+5C ’c ned till ett par minusgrader ute, varefter t_ . måste höjas.
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Att i stället för den indirekta värmeväxlingen till rumsvärmesystemet 
använda en genomströmningsvärmeväxlare för tappvattnet och låta förrådet 
genomströmmas av rumsvärmningsvattnet skulle ytterligare öka t^^. Momen­
taneffekten för tappvattenvärmning är mycket hög och ekonomiskt rimlig 
storlek hos genomströmningsvärmeväxlaren förutsätter minst ca +55°C i 
förrådet. Temperaturskiktningen i detta måste då också vara mycket god.
Sålunda har kvalitativt berörts hur styrsätt och inkopplingsprinciper påverkar 
en värmepumps årsvärmefaktor. En högre årsvärmefaktor för en given värmepump 
förutsätter vanligen en mera avancerad och dyrbar styrutrustning.
För jämförelse av några typfall av styrning av rumsvärmesystemets returvatten­
temperatur redovisas resultatet från beräkningar i FIG 9-12 - 9.16.
Vid dessa beräkningar har underlaget tagits från i huvudsak avsnitt 8. Förut­
sättningen är åter en värmepump enligt FIG 8.15 med nedan angivna avvikelser 
installerad i ett hus med
rums värmeb ehovet = 0,23 ' (15 - tu) kW, 9.30
värmeavgivning från rumsvärmesystemet inklusive distributionsledningar 
K = 0,20 kW/°C,
värmekapacitet hos rumsvärmesystemets cirkulerande vatten under driftperiod
WD = 0,7 kW/°C, d v s V = 600 l/h',
K n
och under ståperiod här satt till 10 min,
WR = 0,
samt rumstemperaturen t = +20°C .
Beräkningarna avser följande fall, beteckningar enligt ovan:
3r = Qt - Qv - 0,7 kWFall I W0 = 0,10 kWh/ 
R
Fall II Wp = 0» Qp = Q.
Fall III Wp = 0, Qp = Q.
Fall IV tRvi “ triB’ QR
Fall V tRvi ~ triB’ Qt
kW
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Observera, att om "~C =00 , detta är likvärdigt med W„ = 0, jämför med 
O n
EKV 9.10 och 9-23 - 9.25-
För Fall I, II och IV har sålunda antagits att värmepumpen värmer ventilations- 
luft i en underkylare och att i den separata tappvattenvärmeväxlaren en normal 
dygnsmedeleffekt till tappvarmvatten på 0,7 kW avges. För fall II och III sker 
värmeavgivningen till ett rumsvärmesystem utan värmekapacitet eller med = 00 , 
i fall III avges dessutom hela värmeeffekten till rumsvärmesystemet. Prak­
tiskt förekommer givetvis icke W = 0 såsom här antagits i fall II och III 
eller stopptid = OO 9 men beräkningarnas resultat kan tillämpas för system 
med lågt eller långt 7T*o, t ex under ca 0,01 kWh/°C vid T i storleksord­
ningen någon timma eller längre. Enligt EKV 9-9 och 9-23 till 9.25 är ju kvoten 
7^/Wp eller /W avgörande för hur snabbt rumsvärmesystemet närmar sig 
"balanstemperatur". I fallen III och V kan gälla, att tappvattenvärmningen sker 
alternativt såsom FIG 9-10 visar. t_, . = t ._ såsom i fall IV och V kan gälla 
vid en koppling lika FIG 9-11, men med retur från radiatorer direkt till värme­
pump. Denna lämnar sedan vatten med temperaturen tg till "tappvattenförrådet" 
som har en stor volym och medelst termostat styrande värmepumpdriften hålls en 
temperatur kring t^^. Från detta förråd uttas vattnet sedan direkt till radia­
torerna. Shuntventilen i radiatorkretsen finns sålunda ej och värmeväxlaren i 
förrådet kan i detta fall användas för värmning av tappvarmvatten. Kormalt 
blir ju förrådstemperaturen för låg för att kunna ge tillräckligt, hög
tappvattentemperatur efter värmeväxling.
Beräkningsmetodiken, som även innehåller ett passningsförfarande, är den föl­
jande:
För t ^ = t = +5, 0, -5 och -15°C har beräkningen utförts.
Primärvärde för tas som Q ur FIG 8.1+1 b för samtliga fall. Detta innebär, 
att för fall med Qy =0, något större kompressor eller värmeväxlare förutsätts 
än då Qy > 0, se avsnitt 8.





EKV 9..6 ger ^rB
EKV 9..16 ger ^R+






EKV 9.19 ger tRvu+
EKV 9.20 ger ^Rvu-
EKV 9.21 ger tRvi+
EKV 9.22 ger ^Rvi-
EKV 9.3 ger
EKV 9-7 ger hiB
EKV 9.8 ger truB
Medelvärde för kondenseringstemperatur t^^ underdriftperioden
tlKm t +O
^RD ~ V(2‘ V+^I + ^lt ...............
Se FIG 9.5 och 9-8 med:
enligt EKV 9-25,
'rf enligt FIG 5-13, V = 600 l/h = V0,
1 V n
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At som mot tryckfallet från kompressor till kondensor .svarande kondenserings- 
temperaturändring, jfr avsnitt 8.2:s beräkningsexempel.
Enligt i FIG 9-17 - 9-19 visat förlopp för tA , då W_ = 0,1 kWh/°C, se vidare
a o nil F
nedan, avviker “Tv obetydligt från 1/v = t _ - t vid T" = 10 min och ovan 
ED rB rB o o
givna förutsättningar, som också gäller FIG 9-17 - 9.19. För enkelhets skull
0,1 kWh/°C, d v s i fall I. För
de övriga fallen fås enligt EKV 9-24
anvands har darfor såsom
rB när WR
^RD = VK’ då ju Wr = 0.
At^ sätts såsom i avsnitt 8.2 till 1°C.
Sålunda erhålls
tlKm = hs - «R71’4 + 'A + 1 °C f5r fal1 1 ’
tlKm = to + 'V0’2 ~ V1’4 + 7^- + 1 = 21 + 4,3 • QR + ^ för fall II och III,
t,rA = t + tA + 1 för fall IV och V.
IKm riB I
Detta värde på t^^ används för att med hjälp av FIG 8.28 och 8.30 vid aktuellt
t^£ uttaga ett nytt värde på Q^_, och Qy för en ny beräkning enligt ovan.
Avviker de erhållna värdena på Q., CL, och mindre än ca 5 % från de som an-
un V
vänts i föregående beräkningsomgång, gäller dennas värden med tillräcklig
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noggrannhet för driftfallet. Med rimliga antaganden av t eller Q^_ för första 
beräkningssteg behövs normalt högst två sådana för uppfyllande av nämnda vill­
kor.
För ett korrekt uppritat temperaturförlopp i fall I har behövts beräkning av
för någon eller ett par tidpunkter under drift- och ståperioder, se
EKV 9.12 och 9.15. Ju längre 77^ blir desto fler beräkningspunkter behövs.
I FIG 9.12 - 9.15 har införts värmeeffekter , Q^, och från värmepump,
dess effektbehov E^ och värmefaktor Ç.“> = Q^/F^ samt kondenseringstemperatur
t,T,. E. erhålls ur FIG 8.28 som E._. Denna effekt är vid samma kompressorverk- 
1K t ti
ningsgrad för fallen I, II och IV, med ventilationsluftvärmning i bl a under­
kylare, som i fallen III och V, med Q^. = 0, för låg för fallen III och V. I 
jämförelse mellan driftfallen har alltså driftfallen III och V relativt sett 
ca 10 % för högt värde på 0^, jämför avsnitt 8.1 med FIG 8.13 och 8.lU.
Figurerna visar klart den stora inverkan av styrsätt, värmeväxlarsystem och 
inkoppling till rumsvärme- och tappvattensystem på värmefaktorn för värme­
pumpaggregat med lika Q , och 0^ vid samma ingående värmebärare- och 
värmekälltemperatur. Skillnaden mellan det bästa fallet I och det sämsta 
fallet III uppgår till mellan 10 och 20 % för 0^. Dessutom erhålls med den 
lägre kondenseringstemperatur som ger den högre värmefaktorn 0^ också större 
kompressorlivslängd genom lägre arbetstemperatur för kompressorn.
FIG 9.16 visar sammanfattande temperaturförloppen för de olika fallen som 
funktion av uteluftens temperatur. FIG 9-17 - 9-19 exemplifierar inverkan av 
vald stopptid 'Z på temperaturförloppet vid i övrigt med fall I ovan iden­
tiska driftförhållanden. Enligt EKV 9-31 ökar medelkondenseringstemperatur
t',., under driftperioden som om Q_ och därmed också och 4t,,
IKm RD R I lt
antas oförändrade. För de aktuella fallet med W = 0,10 kWh/ C ger alltså
K
tom stopperioder på 7To av 1*0 min en tämligen ringa ökning av från
värdet T0_ = t _ - t vid TT =0. Från värme faktor synpunkt betyder
rB rB o o
alltså en stopptidsförlängning upp till åtminstone 1*0 min relativt litet. 
Däremot är radiatortemperaturen vid stopperiodens slut för "50 = 1*0 min 
komfortmässigt riskabelt låg. Vid utetemperatur t = ~5°C är radiatorns 
övertemperatur T/^_ endast ca 30 % av hörvärdet 70 g. Med aktuell värme­
kapacitet hos radiatorsystemet bör därför T' högst vara ca 25 min, vilket 
vid -5°C ger ett 70_/îÂ, på ungefär 0,5.
433
9.^.3 Tillsatsvärme
Exempel pa ihopkopplingar av tillsatsvärme och värmepump visar FIG 9.2 - 9.t. 
Villkoren för tillsatsvärmens in- och urkoppling kan hl a vara följande:
I. Värmepumpens värmeeffekt är mindre än behovet, vilket kan bero pä såväl funk- 
tionsbrister hos värmepumpen som stort, långvarigare rumsvärme- eller tapp- 
varmvattenbehov.
II. Värmepumpens arbetstryck och arbetstemperatur ligger utanför med hänsyn till 
haveririsk tillåtna intervall och stoppar den. Exempelvis kan detta ske på 
grund av för hög returtemperatur från rumsvärmesystem eller vid behov av 
hög temperatur för tappvattenvärmning.
III. nidistributörs önskemal att av belastningsskäl urkoppla eldrivna värmepumpar, 
vars tillsatsvärme ej är elektrisk.
Om tillsatsvärmen skulle inkopplas i samma ögonblick som ett lägsta börvärde 
underskrids för värmebäraren, skulle ofta vid normala driftbetingelser inkopp­
ling ske, så vitt icke ett komplicerat sätt att fastställa detta lägsta börvärde 
tillämpas. Kortvarigt kan låga värmebärartemperaturer inträffa, trots att värme­
pumpens effekt över en längre period väl täcker behovet. Detta gäller exempelvis 
vid varmgasavfrostning av en värmepump med uteluft som värmekälla och efter en 
större varmvattentappning. Mycket väsentligt för minimal energiförbrukning blir 
därför en fördröjning av tillsatsvärmens inkoppling, såsom nämnts i avsnitt 9.3.2. 
Huruvida värmepumpen skall urkopplas vid tillsatsvärmebehov och enbart tillsats­
värmen nyttjas beror på flera faktorer.
Ligger värmepumpens drifttemperaturer nära de gränser som bedöms som acceptabla 
för rimlig livslängd, är det också rimligt att stoppa den vid tillsatsvärmebehov. 
Ar detta dock ej fallet och elektrisk tillsatsvärme används, blir värmepumpdrift 
ekonomisk så länge värmefaktorn når över ett, givetvis åter förutsatt att dess 
drifttemperaturer ej misstänks nämnvärt förkorta kompressorlivslängden. Hyttjande 
av en bränsleeldad tillsatsvärme komplicerar förhållandena. FIG 9.20 ger en 
energibalans för ett dylikt fall med följande definition av symboler
Q-g = byggnadens totala värmebehov.
= värmepumpens värmeavgivning till byggnadens värmesystem.




= bränslets värmeavgivning vid brännaredrift.
= relativ gångtid för brännare.
= ur pannan uttagen värmemängd till byggnadens värmesystem.
= andel av värmeförluster Q_ från pannans ytteryta, som ej nyttiggörs i
r±)
byggnaden.
) = andel av Q„, som nyttiggörs för byggnadsvärmning.
rJ3 r Jj
Q = värmeförlust genom rökgaser vid brännaredrift.
FS
^FSo = värmeförlust genom skorsten, då "brännare ej är i drift.
Q och Q stiger ungefär proportionellt mot skillnaden mellan pannvattentempera- 
FB FSo
turen och aktuell omgivning.




% - (1 - f) • Qfb = Qt + V
% ' 'K = Sdh + QFB + QFS ^b + QFSo ‘ (1 ”
vilket ger
^b = ^S>n + QFB + QFSo^So " QFS + QFSo')
V = qb - (1 - f) • qfb - Qt
Med energipriserna e^, för el och e^ för bränsle blir kostnaden för värmepump och 
tillsatsvärmeenergi
Ke = eE ' V <*t + 6b • % • Tb ...................
som med EKV 9.3^ och 9.35 ger
Ke = eE • Qt/ + % • S, • [S - (1 - f) ‘ QFB - Qt + QFB + QFSo]/
~ Qps + QFSo^
= eb ' ^b ' + f ' °”FB + QFSo^% “ QFS + QFSo^ +
+ Qt ‘ [SE^ ^t ~ 6b ’ QFS + QFSo^ J 9.37
435
För lägsta driftkostnad skall värmepumpen alltså stoppas då
eE^t ^ % Sd /(Sd “ ^FS + QFSo^ .................  9,38
Exempel
Villavärmepanna med oljebrännare och de normala värdena:
^ = 20 kW Qfs = 2 kW
Qpgo = °»6 kW, vilket gäller, om automatiskt stängande rökgasspjäll vid stoppad 
oljebrännare ej finns. Finns sådant blir Q i storleksordningen
r qO
0,1 kW.
e = 1,5 (kr/l)/ 10 (kWh/l) = 0,15 kr/kWh
varvid
eb ' S/(Qb “ QFS + ^FSo^ = 0,15 ‘ 20/(20 - 2 + °,6) = 0,l6 kr/kWh.
Om e^ = 0,30 kr/kWh och < 1,8 är det sålunda lämpligt att i detta exempel
stoppa värmepumpen.
Ovanstående kostnadsanalys föranleder följande särskilda kommentarer:
1. En villavärmepanna har en över året betydande skorstensvärmeförlust under 
brännarestillestånd, om då ett stängande rökgasspjäll ej finns. Förlusten 
blir av storleksordningen
0,5 kW -8760 tim/år = ca llOO kWh/år
2. Eldistributörens verkliga och med tidpunkt under dygnet och årstid starkt 
varierande elpris e^ kan oftast ej återspeglas i kundtaxorna. Därför kan 
två taxeformer bli aktuella, en för vilken all elleverans garanteras och 
en, där eldistributören har rätt att få urkopplat vissa elapparater, t ex 
värmepumpar och elpannor, under vissa tider. Den senare taxan får givetvis 
det lägsta energipriset. Sådana taxor har redan börjat tillämpas i Väst­
tyskland. Det innebär, att lägsta totalkostnad för årsvärmebehovet erhålls 
för tidvis urkoppling av värmepumpen.
Tillsatsvärmen skall givetvis eftervärma värmebäraren för bästa drift­
ekonomi. Om värmepumpens kapacitet ej räcker, innebär detta, att retur- 
och framledningstemperaturer från värmepump ej når börvärdena. Med det 
driftsätt som beskrivs i avsnitt 9.1.2 för exempelet "Fall I", behövs vid
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ett kapacitetssteg en drifttid 7^ som ökar med ståperioden TT före det 
börvärdena uppnås. 7^ ökar också med avtagande överkapacitet hos värme­
pumpen. Ett sådant förhållande ökar behovet av fördröjning, innan till­
satsvärmen inkopplas.
Vid användning av oljevärme- och elpannor eller elpatroner i rumsvärme- 
systemet medför tillsatsvärmen oftast en relativt värmepumpkapaciteten 
hög effekt. Denna måste på något sätt moduleras, eljest blir returtempera­
turen till värmepumpen så hög, att denna onödigtvis kan stoppas på grund 
av uppnått maximalvärde för kondenseringstemperatur. För bränsleeldade 
pannor med automatiskt styrd bränsletillförsel och elpannor' sker detta 
genom att brännare eller elpatroner tas i drift för hållande av lämplig 
panntemperatur och medelst en motorstyrd shuntventil på konventionellt 
sätt framledningstemperaturen efter pannan hålls vid börvärdet, se FIG 9-2 
och 9-3. Genom särskilda termostater in- och urkopplas alltså brännare 
eller elvärmare. En oljepanna kräver med hänsyn till risken för korro­
sion lägst ca +TO°C pannvattentemperatur. En elpanna bör dock inställas 
för lägsta möjliga vattentemperatur för minimering av dess värmeförluster, 
om dessa ej helt kan nyttiggöras.
Med modulerande shuntventil måste en temperaturgivare vid dess framlednings- 
utlopp , 15 i fig 9-2 och 9-3, styra ventilläget. Givare i returledning vid 
värmepump, T3 i FIG 9-2 och 9-3, kommer på grund av genomloppstiden för 
vattnet i rumsvärmesystemet att orsaka kraftiga pendlingar i ventilläge 
och risk för värmepumpstopp på grund av för hög vattentemperatur. Däremot 
kan en elpatron i framledningen praktiskt ej styras av framledningsgivare, 
när ett fåtal, större effektsteg används. Styrprincipen blir då densamma 
som för värmepumpen i "Fall I" enligt avsnitt 9-^.2 med urkoppling av sist 
inkopplade effektsteg, när returbörvärdet överskrids med ett par °C. 
Urkoppling av tillsatsvärmepannans värmning sker i ovannämnda fall, da 
shuntventil varit stängd för tillopp från pannan en viss tid, t ex 10 min. 
För oljevärmepanna måste dock åter risken för korrosion beaktas. Förväntas 
pannan ofta in- och urkopplas, kan kondensationen i pannan under uppvärm­
ningen mot +70°C möjligen ge livslängdsförkortande korrosion. Fördröjnings- 
tiden för urkoppling bör då väljas lång, i storleksordningen 10 timmar. 
"Extra"stilleståndsförluster från pannan, se ovan, blir därvid av måttlig 
storlek. Värms pannan av en separat hetgasvärmeväxlare i värmepumpen enligt 
FIG 8.15, erhålls ändock normalt panntemperaturer på +60 à +70°C och alltså 
ringa värmeförlustökning från av brännaredrift nödvändiggjord pannvatten- 
temperaturhöjning.
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Erbjuder eldistributör lägre eltaxor, om eleffektuttag begränsas vissa 
tider under dygnet, blir sannolikt ett driftur för urkoppling av till­
satselvärme under dessa perioder ekonomiskt motiverat. Värmepump med el­
värmetillsats bör därför ha en styrutrustning som lätt kan utrustas med 
en sådan driftursfunktion.
9-^.5 Övervakning
Framlednings- och returtemperaturmätning för värmebärare vid värmepumpens värme­
växlare ger en värdefull information om värmepumpens kapacitet, när konstant värme- 
bärarflöde används. Dessutom kan då resultatet av styrutrustningens funktioner 
kontrolleras.
En signallampa, som anger när tillsatsvärme inkopplas, kan ge samma typ av infor­
mation. Erfarenhets- eller beräkningsmässigt kan utetemperaturområde för tillsats­
värmebehov fastställas. Inträffar tillsatsvärmning vid nämnvärt högre utetempera­
tur kan felaktigheter hos värmepump eller dess styrutrustning misstänkas.
9.5 Avfrostning
9-5.1 Grundläggande förutsättningar
Ett av de svåraste problemen för värmepumpar användande uteluft som värmekälla är 
att samtidigt erhålla en driftsäker och energiekonomisk avfrostning. Ett radikalt 
grepp är att slopa möjligheter till avfrostning utom från luft över 0°C. Detta 
innebär dock i svenskt klimat en mycket kraftigt försämrad driftekonomi. Under 
en större del av värmesäsongen blir drift då omöjlig, vilket såväl beräknings­
mässigt som praktiskt verifierats.
Den ideala styrningen skall bl a uppfylla följande krav:
1. Avfrostningen skall startas vid den frostmängd på batteriet som ger minimum 
för differensen mellan energibehov för förlustenergimängd för avfrostning och 
för fortsatt värmepumpdrift med påfrostat batteri med lägre förångningstempera- 
tur än ett avfrostat. Med förlustenergimängd för avfrostning avses här det av- 
frostningsenergibehov, som ej är proportionellt mot avsmält frostmängd, såsom 
värmeförluster till uteluft konvekterande genom batteriet.
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2. Avfrostningen skall stoppas så snart all frost just avsmält.
De förhållanden som ger villkoren för den ideala styrningen är ohanterligt komp­
licerade. Till dem kan endast approximativt tas hänsyn. Exempelvis är det prak­
tiskt omöjligt att avgöra, när just all frost smultit. Påfrostningen är enligt 
avsnitt 9-5-2 ojämnt fördelad över hatteriytan och fördelningen varierar starkt 
med utelufttillståndet. Därför måste en säkerhetsmarginal finnas i en förlängd 
avfrostningsdrifttid. Om avfrostningen ej är fullständig, erhålls en mellan av- 
frostningarna successivt ökande frosttjocklek till igenfrysning och driftstopp. 
Givetvis tetyder detta också kraftigt ökad energiåtgång.
Eftersom åtminstone vid värmekällan uteluft under 0°C temperatur, uteluftfläkten 
skall vara stoppad under avfrostning, kan också driftstopp inträffa från högtrycks- 
pressostat vid längre avfrostningsdrifttid och varmgasavfrostning.
Den enklaste automatiska avfrostningen styrs från ett programur med fixerade drift­
tider mellan avfröstningar. Dessa drifttider får ej väljas längre än de som behövs 
vid förhållanden för snabbaste påfrostning. För erhållande av rimlig säkerhet för 
komplett avfrostning skall avfrostningen avbrytas från antingen en temperatur­
givare på batteriytans kallaste del vid avfrostning eller en pressostat med impuls 
från köldmedietrycket i batteriet. Dock kommer under en större del av värmesäsongen 
onödiga avfrostningar med energiförluster att inträffa. Genom en temperaturgivare 
på batteriytans kallaste del vid värmepumpdrift kan dessa förluster reduceras i 
det att avfrostningar ej initieras, då givaren ligger över 0°C.
Mera avancerade och energisparande avfrostningsstyrningar arbetar efter behovsprin- 
cipen. Indirekt kan behovet mätas genom exempelvis avkänning av tryckfallet för 
luftens genomströmning av batteriet eller dess temperaturfall vid passagen. Båda 
dessa mätetal ökar med ökad frosttjocklek på batteriytan genom strypning av luft­
flödet. När deras värden når över en viss nivå startar avfrostningen. Vid tryck- 
fallsavkänning kan detta värde vara fixerat. Trots med utelufttillståndet vari­
erande frostfördelning erhålls ej avsevärda skillnader i tryckfallet för accep­
tabla frosttjocklekar på batteriytan. Vid temperaturdifferensgivare behövs dock 
en med utelufttemperaturen varierande differens för avfrostningsstart. När luft­
temperaturen sjunker, faller också förångsningstemperatur, kyleffekt och tempera- 
differens mellan luftinlopp och luftutlopp. En differens som tillnärmelsevis är 
optimal för högre ingångslufttemperaturer kan ge igenfrysning, när dessa är låga. 
Avfrostningens avbrytande kan ske såsom vid programur ovan.
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Avfrostningsmetoden har ingen principiell "betydelse för gynnsammaste styrsätt.
Vid såväl varmgas- som elavfrostning kan det dock vara gynnsamt att utnyttja in­
gående luft med över +2 à +1*°C temperatur för avfrostning. Genom att vid stoppad 
kompressor då låta fläkten vara i drift, erhålls avsmältning med rimlig hastig­
het. Förutsättningen är dock, att värmepumpen har tillräcklig kapacitet för att 
under övrig tillgänglig drifttid täcka värmebehovet utan tillsatsvärme. Luftav- 
frostningen kommer vid lägre lufttemperaturer att kräva väsentligt längreavfrost- 
ningstid än normalt varmgas- eller elavfrostning ger.Ett exempel skall här lämnas, 
se FIG 9.21.
Under luftavfrostning och smältande frost gäller
(tLi - V =T - oCk • A • (tL. - tLu)/m (tL./tLu) = mFr • s
9.39
med OCk • A = Värmeöverföringseffekt per UC temperaturdifferens mellan luft och 
smältande frost för batteriet med ytan A.
r = tid för avsmältning av frostmängden m^, med smältvärmet 
s = 80 keal/kg = 33^ kJ/kg.
Detta ger 
r = “Fr ' 3 '
Li
Oi, ■  A/Wt
(1 - l/e k L) 9.1*0
Typiska siffervärden för en värmepump av typ enligt FIG 8.15 är 
nip = 5 kg WL = 500 W/°C • A = 20 • 1*5 = 900 W/°C
Detta ger
T = 5 • 331*000/(500 • tLi • (l - l/e900^500) = l*000/tLi (sek)
Med tT. = 2°C behövs sålunda 2000 s eller ca 33 minuter. Vid + 2°C utetemperatur 
behövs vanligen avfrostning varje eller varannan timme. Sålunda bortfaller 20 à 
30 % av värmepumpdrifttiden för avfrostningar i detta exempel. En varmgasavfrost- 
ning behöver endast omkring 5 minuter och dess energibehov har praktiskt uppmätts 
till ca 0,1*0 kWh inklusive avfrostningsförluster och återvärmning av värmekällan 
under avfrostningen, dvs husets värmesystem. Fläkten behöver för avfrostnings- 
tiden 33 minuter ca 0,06 kWh och blir alltså väsentligt energibilligare. 0m dock 
tillsatsvärme skulle behövas under den långa avfrostningstiden kan denna energi­
vinst lätt övergå i energi förlust.
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I de följande avsnitten redovisas de för utformning av lämplig styrutrustning 
till avfrostning oundgängliga underlaget för "beräkning av pä- och avfrostnings- 
förloppen. Behandlingen av förhållandena görs delvis teoretiskt, delvis genom 
analys av utförda prov.
9.5.2 Påfröstningsförlopp
Eftersom en förångares yttemperatur är lägre än den förbiströmmande luftens 
sker en transport av vattenånga mot förångarytan. Om dennas temperatur är lägre 
än luftens daggpunktstemperatur, vilket oftast är fallet utom vid mycket torr 
luft, kondenserar vattenångan på ytan. Vid yttemperaturer lägre än 0°C fryser 
dessutom den kondenserade vattenångan. Den per tidsenhet transporterade vatten­
ångan iL till en förångares ytor med temperaturen lägre än luftens daggpunkt 
kan skrivas, se FIG 9.22,
9.bl
där c< - luftens konvektionsvärmeövergångstal, se tex FIG 6.11 där Oö =
u kw
= luftens vatteninnehåll, kg HgO/kg torr luft
= det vatteninnehåll luft högst kan ha i ångform vid en temperatur lika med 
ytans, kg H20/kg torr luft
*6 xLt — ändringen i luftens vatteninnehall vid passagen genom förångaren 
^ = luftflödet genom förångaren kg/s.
Pa grund av vattnets fasändring, fran anga till vätska och vid yttemperaturer 
lägre än 0 C även till fast fas, frigörs vattnets ångbildningsvärme samt eventu­
ellt smältvärme med en yttemperaturhöj ande effekt som följd. Detta kan uppfattas 
som en höjning av värmeövergångstalet och enligt [l] gäller för denna
9.42
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där C = 1530 vid yta över 0 C
= 1750 vid yta under 0°C med frost
och som med angivna konstanter skall insättas i har, är vattenångans 
mättningstryck vid ytans temperatur t respektive partialtryck i luften.
Mellan luftens vattenineehål och vattenångans partialtryck P^ i luften gäller 
sambandet
\ = 0,622 • PL/(PL + Pt) ............ '..... 9-h3
där p är luftens totaltryck. Vid här aktuella lufttillstånd är P << P 
"t u
varför EKV 9-U3 kan förenklas till
\ = °’622 ‘ PL/Pt 9. Ut
Med hjälp av EKV 9.Ul kan den på en förångaryta lokalt uppträdande frosttjoekleks-




■ ei kw '"L x ")Z 9.U5
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där <? = frostens densitet, normalt i storleksordningen 300 kg/ni
K = andel av vid ytan utfälld frost som fäster på denna, K ^ 1 och 
enligt noggranna undersökningar nära ett.
En bestämning av den lokala påfrostningen blir fundamental för faställande av 
hur ofta avfrostning måste ske för att förhindra igenfrysning samt vilka lämpliga 
metoder som kan användas för avfrostningsstarter. Med hjälp av följande approxi­
mationer och EKV 9-Ul kan detta någorlunda ske, se även FIG 9-22:
a) yttemperaturen antas variera linjärt genom förångaren, mellan enligt på 
följande sätt bestämda yttemperaturer vid luftin- och utlopp.
Uyftinlopp: Utan hänsyn till där förekommande köldmedieöverhettning kan 
yttemperaturen där skrivas, se FIG 9*23,
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Vi . Q2 ' I_______________________________
< • f1 + C • (% - Py")/(tLi - VO ' (Ary +f‘ V
..............  9.46
där = tT. - t_ och t/ enligt EKV 6.J. Istället för termen Q-/1^ kan 
i Li 2u m ° 2 m
värdet k • A användas, allt beroende på vilka data som bekvämast är till­
gängliga i aktuellt fall.
C = 1750 ty t^ < 0°C vid påfrostning.
yi Li
Ett värde ansätts därvidförst på t . varvid (p. - p ")/(tT. - t .) kan bestämmas.
yl Tj y Li yi
t £ beräknas sedan enligt ekvationen. Förfarandet upprepas tills ansatt t^ 
blivit lika med beräknat med tolerans + 1°C.
För vattenångans mättn:ngstryek Py" vid temperaturen ty < 0°C kan enligt 
[2j sättas
[28,87 - 6133,9/(t + 273)]
Py" = e 7 .................. 9.47a










b) Förångaren indelas i ett antal lika delar i luftströmmens riktning, t ex 
lika med antalet rörrader i djupled. För varje del antas luftens fuktinne­
håll minska linjärt. Ändringen av luftens fuktinnehåll över en del blir då, 
se FIG 9-22





“L + 1C . <Xkw ■  A /2
9.49
där = delens yta = A/n där n är antal delar
x . = i delen ingående lufts fuktinnehåll
ill
x" = luftens maximala fuktinnehåll vid delytans medeltemperatur t 
ym ym
Förloppet för ty är ju känt genom beräkningen i a).
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Med hjälp av EKV 9.b'b och 9-^Ta kan luftens maximala fuktinnehåll vid tem­
peraturen t beräknas som
" =0,62 • 10-5 . £28,87 - 6133,9/(t + 273)] 9-^7b
Ökande frosttjocklek höjer sannolikt lufthastigheten mellan flänsarna och
OC, sänker luftflödet genom förångaren vid given fläkt och isolerar
flänsarna, vilket motsvarar ett lägre 0/ , mot luften. Från dessa varandrakw’
delvis motverkande faktorer för frosttillväxten bortses här.
c) Totala frostillväxten per timme på förångarytan kan nu om det förutsattes 
att all vid ytan utfälld frost fäster på denna beräknas som 
n
m^ = “p ‘ 2L Ax l  p ' 3600 (kg/h) .................................. 9.5O
k=l ’
där n är antalet delar förångaren uppdelats i enligt punkt b) ovan.
EKV 9.^5 - 9.5O ger sålunda en möjlighet att beräkna total frostmängd att av­
frosta liksom frottjocklekstillväxten utefter batteriytan. Så länge denna har 
en temperatur över 0°C uppstår givetvis ingen frost. Alltefter ingångstempera- 
turen för luften faller från "sommarvärden" börjar från luftutloppssidan frost­
fronten att flytta sig mot inloppssidan, jämför t 's förlopp i FIG 9.22.
I syfte att praktiskt fastställa tillväxthastigheten hos frosten vid påfrostning 
och därmed erhålla underlag för en jämförelse med de tidigare redovisade sam­
bandet för påfrostningsförlopp samt att bestämma energibehovet vid varmgasav- 
frostning, har prov vid några olika uteluftförhållanden genomförts. Dessa har 
skett på det värmepumpsystem som visas i FIG 8.15. Prestanda och kapacitet hos 
värmepumpen har därvid varit de som redovisas i avsnitt 8.2.3.1 punkt 3 med kom­
pressor n = 1. På värmepumpens värmeavgivningssida har vid proven varit in­
kopplat en varmvattenberedare till hetgasvärmeväxlaren samt till kondensorn 
ett radiatorsystem svarande mot en returtemperatur på ungefär tR^ = 30-t^.
Vid avfrostningarna har förångarfläkt och tappvattenpump varit stoppade. Av- 
frostningarna har avbrutits, då en temperaturgivare, som varit inkilad mellan 
två flänsar i batteriets bakkant ca 1 m från köldmedieutloppet, registrerat 
en temperatur på + 5°C. Därvid har även okulärt kunnat konstaterats att all 
frost varit smält.
I FIG 9-2k, 9-25 och 9-26 redovisas primärdata från några av dessa prov. Vid 
tidpunkten 0 har därvid värmepumpen startats med frostfritt batteri. Framtill 
tidpunkten märkt "Avfrostning" har sedan kontinuerligt de i figurerna redovisade
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storheterna registrerats. Uteluftens fuktinnehåll x^ är den som uppmätts av
SMHI på Bromma för aktuell tidsperiod. Proven har skett i Johanneshov ca 10 km fr Brom
Vid den efterföljande avfrostningen, har frostmängd m^ samt för avfrostningen
erfoderlig elenergi till kompressor, radiatorpump och styrutrustning E liksom
£1
tid 4^ uppmätts. Temperaturen pa det uppsamlade smaltvattnet uppmättes till 
ca +5°C. Under avfrostningsförloppen var vidare tidsmedelvärdena för t^- ca 
+1T°C och för t ca -ll+°C. Motsvarande värden då avfrostningen avbröts var 
ca +29 och -6°C. I figurerna anges även värmeupptagning från radiatorsystem 
Q^a under avfrostningen beräknad enligt
Q2a = rSa- (ÉPR + V ' TJ ' %t ’ £C
där EpR + Eg = 0,1 kW och = 0,39 och = 8,36, se avsnitt 1+ kompressor
BH5 vid ovan angivna tidsmedelvärden på t^ och tgj..
För påfrostningsförloppen vid proven ovan har vid där aktuellt begynnelsedrifts­
tillstånd frosttillväxten beräknats enligt tidigare redovisad beräkningsmetodik, 
punkt a) till c), se FIG 9-27 till 9-32. För ett av proven visas här beräkning- ' 
arna i sin helhet.
Beräkning_av_frosttillväxt_vid_prov_l 
Enligt mätningar
x 0,0021+ kg HgO/kg torr luft enligt SMHI
w = 1,9 m/s som enligt avsnitt 6 ger = 16 W/m , °C och ^,Ä0,85
t2^-lT°C, t1K = +U°C
tT, = 0°C som ger ^ = 1,29 kg/m., t = -7,5°C
B LuLi
2 2 2
För batteriet gäller A„ = 0,2l+ m , A = 1,3 m , A„ = 1+3,7 m och 7 rörrader 
fr ru fl
djupt.
FIG 8.18 och 8.21 ger m^ = 0,032 kg/s och = -lh,6°C. Med underkylare inkopp­
lad gäller approximativt t = tgu +30°C samt då -10 è t^ 3+ -20°C att ^Pg « 
ä0,92 -(200 - 12,5 • tg^) -m^P bar för aktuellt batteri. Detta ger tg« + 15°C 
och Atg = 3,1+°C. Medeltemperaturdifferensen blir nu enligt EKV 6.7
iS = (ll+,6 - 3,7)/In (li+,6/3,7) = 7,9°c
Vid t = +15°C fås i = i = 215 kJ/kg och vid t„ = -ll+,6°C och At.. = 8°C 
s s 0 2u o
fås ig^ = 3I+6 kJ/kg. Kyleffektén blir därmed
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Q2 = mg(i2u - ig) = 0,032-(346 - 215) = 4200 W
Luftinlopp: Anta t . = -10°C. Detta ger tT. - t . = 10°C 
yi & Li yi
EKV 9.44 och 9.47 a ger = 384 Pa respektive p^ = 257 Pa varför
pL - p; = i2^ pa-
Med. EKV 9.46 fås nu
t _ Q l4,6 . 4200 • 0,85_________________________________________
yl 7,9 16 *‘(l + 127 • 10-5 • 1750/10) • (1,3 + 0,85 • 43,7)
= -8,7°C. Ny passning krävs.
-9°C. På samma sätt som ovan fås 
9°C
384 - 280 = 104 Pa och
-8,9°C « antaget t ..
yi
Med antagande att yttemperaturen ändras linjärt i hatteriet kan nu denna upp­
ritas, se FIG 9-27, med värdet, enligt EKV 9-48,
t = .[- 7,5 - (- 11,2)] - 11,2 = -9,8°C
yu -o - (-14,6)
vid luftutloppet.
Batteriet indelas i djupled i 7 lika delar lika med antalet rörader.
Rörrad 1: yttemperaturen mitt i rörraden, se FIG 9.27, är t^^ = -9,0°C. Vid 
denna temperatur är enligt EKV 9.47h luftens maximala fuktinnehåll
xÿml = 0,62 • 10-5 • e(28,87-6:L33,9/(273-9) ) _ 1737 . 10-6 kg HgO/kg luft 








 10 3 • 16 • (2400 - 1734) - 106 • 45/7
1,9 • 0,24 • 1,29 + 10~3 • l6 • 45/(2 • 7)
= 107 ‘ 10 tg HjO/kg luft
Rörrad 2: Ingående lufts fuktighet
x = x - - x
Li2 Lil LI u
Ax.LI
= (2400 - 107) • 10 6 =
= 2293 • 10_6kg HgO/kg luft
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Med yttem peratur t^^ = -9 ,1 C fås på samma sätt som för rörrad 1
ym2
1722 • 10 6 och A^ 2 = 92 • 10 6
Rörrad 3: x . = 2201 • 10
Li3




AXL3 = 79 ‘ 1°
Rörrad 4: x^ = 2127 ‘ 10
x;u  = 1677 • io"
V*4 =-9’u
AXH  = T2 • 10
-6
Rörrad 5- xT. = 2055 • 10
L l5 -( 
x" c = 1662 • 10 
ym 5
t . = -9 ,5  ym 5
Ax = 63 • 10 ' 
J-O
Rörrad 6 : x ^ = 1992 • 10
x" , = 1648 • ioH
ymb
ym6 -9 ,6
Ax l6 = 55-10-6
Rörrad 7: x
LÎ7 1937 • 10
-6






AXL7 = h9 ‘ 10'-6
Den to tala fuktinnehållsändringen är 
7
= H AXL k = 517 ‘ 10_6kS HgO /kg luft 
k= l ’
Enlig t EKV 9.50 är nu frosttillväxten på hela batteriet
mpr = 1 ,9 • 0,24 • 1,29 • 517 • 106 • 36OO = 1,10 kg/h
Förhållandet m ellan uppm ätt frostm ängd vid prov 1 , m ^ = 5,02 kg, och beräknad  
m ed för provet aktuell påfrostn ingstid T = 6 timmar är 5,02/(1,10 ’ 6 ) = 0,76
I FIG 9-27 till 9-32 visas förutom förloppen för t , x och x" även hur luftens
y L y
daggpunktstem peratur t^ , bestäm d i Mollierd iagram  för fuktig luft v id aktuellt 
fuk tinnehåll x^ , sam t frosttjocklekstillväxten 5 ^, , m ed antagen frostdensitet 
= 200 och 300 kg/m7 , varierar genom batteriet. För 8 i m itten av varje  
rörrad gäller därvid
<5pr =dxL ‘ “l  ' 3600 • 7 • 10 /(? • 45) mm/h
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där A X är den beräknade fuktinnehållssänkningen hos luften då den strömmat 
genom rörraden. Vidare anges i respektive figur förhållandet mellan vid provet 
uppmätt frostmängd och enligt ovan beräknad frostmängd, lika med • T" där
T är påfrostningstiden vid provet. Som kan noteras når inte de uppmätta frost­
mängderna riktigt upp till de beräknade, skillnaden är ca 20 - 30 %. Det beror 
på att beräkningarna dels baseras på mätta storheter behäftade med mätfel, dels 
på de förenklingar som ligger till grund för räkningarna vilka tidigare redo­
visats. Därvid kan bl a följande nämnas:
i) In- och utsläpp av luft till förångaren vid proven har skett intill varandra 
på samma yttervägg. En viss inblandning av utgående luft i ingående har där­
med skett. Vid tidigare prov har det visat sig att temperaturen på luften 
in i förångaren varit lika med utetemperaturen minus ca 15 % av differensen 
mellan utetemperaturen och utgående lufts temperatur. Motsvarande redu­
cering av inkommande lufts fuktinnehåll torde därför även ha skett.
II) Beräkningarna tar ingen hänsyn till den förhöjda yttemperaturen vid luft- 
inloppssidan under värmepumpdrift, där köldmedieöverhettningen sker. T ex
fås för prov 1, med de i avsnitt 6.6 redovisade sambanden för beräkning av
... 2 „
erforderlig overhettningsyta, att det kravs ca 3 m pa luftsidan för över­
hettningen vilket motsvarar ungefär halva första rörraden. Med effektbe­
hovet 180 W för At. = 8°C fås där yttertemperaturen t = 0 - l80/(l6 • 3) ** 
5=5 —1+°C som är högre än inkommande lufts daggpunktstemperatur. Därmed skulle 
ingen påfrostning uppstå på hälften av första rörraden.
III) Fel i yttemperaturbestämningen vid luftinloppet orsakat av för lågt värme- 
övergångstal OC . För prov 1 ger beräkning med ot = 20 W/m2, °C, dvs
u KW
25 % högre än vad som tidigare antagits, t . = -7,U°C och med EKV 9.^8 
o ^
t = -9,^ C. Frosttillväxten på hela batteriet blir då m^ = 0,99 kg/h, 
dvs förhållandet mellan vid provet, med påfrostningstiden Z- = 6 timmar, 
uppmätt frostmängd m^ = 5,02 kg och för samma tid beräknad frostmängd är 
5,02/(6 • 0,99) = 0,85.
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9-5.3 Tryckfall för luftströmning genom påfrostat batteri
Tryckfallet vid luftströmningen genom flänsbatteriet ger en vägledning om både 
dess direkta användningsmöjlighet för initiering av avfrostningar liksom in­
direkt via temperaturfallet. Med ökande tryckfall avtager ju volymströmmen från 
fläkten och varvid luftens nedkylning genom batteriet ökar.
Eftersom frosttillväxten matematiskt kan beskrivas, se avsnitt 9-5-2, kan också 
exempelvis tryckfallets variation med påfrostad mängd bestämmas. Tryckfallets 
storlek vid ett givet luftflöde beror bl a på förångarrördiameterns, den fria 
flänsspaltens och friktions faktorns ändring med frostmängden. Denna är dock 
inget entydigt mått på spaltbreddens och förångarröréns måttförändringar, efter­
som frosten kan ha olika densitet och utberedningssätt. Den ekvation som be­
skriver tryckfallets förlopp genom förångaren kan i differentiell form skrivas
9-51
där f = friktionsfaktorn för strömning i spalt 
n = antalet rör i djupled
ß> = "motståndstal" vid luftpassage av rör. Rören påverkar endast en
del av luftens strömningstvärsnitt, varför 0,2
y - batteriets längd i strömningsriktningen
d^ = hydraulisk diameter = 2 • s där s är den fria spaltbredden 
5* L = luftens densitet
w = luftens hastighet i spalten på avstånd y från inloppet
Lufthastigheten mellan flänsarna kan uttryckas som funktion av luftflödet med
w = V/(s • H • a) 9-52
där V = volymflödet
H = total spalthöjd = batteriets höjd 
a = antal spalter
Spaltbredden s som funktion av djupet y skrivs, se FIG 9-33, 
s = sq - 2 • & (y) ........ 9-53
där s = avståndet mellan två flänsar utan frost
o
& (y) = frostens tjocklek som funktion av avståndet y från inloppet,
’ ~o w PSyf ' d




EKV 9.53 förenklas om frostpåslaget antas vara avtagande proportionellt mot av­
ståndet y från inloppet. I FIG 9-27 till 9-32 kan konstateras, att detta medför 
ett visst fel, som dock här tetraktas som acceptabelt. Med frosttjockleken <5q 
vid frostpåslagets början, där y = yQ, samt &s vid spaltens slut, där y = yg, 
se FIG 9-33, fås med detta antagande
(y) = - (<5 - • (y - yJ/(yQ - yj ................ ...  9-5^
För en eventuell opåfrostad zon vid batteriets luftinloppssida, dvs då y = 0
till y , är förstås s = sq = konstant varför tryckfallet över denna del är, se
EKV 9-51 med f = f, +n ' 2 ' s /y och EKV 9-52 
1 o s
Ap = f
V2 • yo/(2 • so3 • H2 9-55
Påfrostning först i mitten på batteriet kan uppstå vid höga lufttemperaturer.
o . o o o
Vid här provad förangare i området +5 C < t . < +L0 C.
.Li
Då y = yQ till y^ fås med EKV 9-52, 9-53 och 9-5^ i EKV 9-51 för tryckfallet
AP f D
D • dy
- 2•£> + 2(c5 - 6 J ' (y - y )/(y„
D • (ys - yc
u • (S - & (s„ - 2 ■ & Ÿ (s - 2 • & )c o s J
9.56
(f_ + n • 'C, * S /yodär D = v i, t n • j-, _ . „ ,
'1 o " s
ST • V2/H2-a2 • 2 satts oberoende av frosttjock-
J_l
leksändringen. sq är här egentligen s, se EKV 9.51> men då normalt n • • s/yg<<
f, , jämför nedan, så kan här sättas s = s .1 o
Genom att som i avsnitt 9-5-2 dela upp förångaren i djupled i ett antal n lika 
delar, kan & omsättas till vatteninnehållsändring. Därvid gäller om indelningen 
görs tät med delytorna A = A/n för frosttjockleken
r \ -§T • *xT/(v • k)
och
5s « T- vL • S L • Axs/( 9Fr An^





Tryckfallet kan då omskrivas till
Ap
D • (y - y ) • S- ' A 
VJs ‘’o Fr n
k-T-vT ■  8 T • Ux, - Ax)
J_i Ij J. S







Fläktens kapacitetskurva, se principbild FIG 9-3^, bestämmer sedan med tryck­
fallet genom batteriet och anslutet luftkanalsystem, vilken luftmängd som kommer 
att genomströmma batteriet och därmed också lufttemperatur- och tryckfall genom 
detta.
Med normalt aktuell lufthastighet w och flänsspalter s för batterier erhålls 
Reynoldstal för strömningen i storleksordningen Re = w • 2 • s/
^ 2 ‘ 2 • 2,5 ‘ 10 ^/(15 -10 ) 700. Detta ger utan hänsyn till rörens in­
verkan på strömningstryckfallet
f = 32/Re <^0,05
Med rörens strömningshindrande effekt bör f = f + n • 1> - s/ys med n/ys = 20 och 
^ =0,3, cylinder har Ç= 0,1+ för luftströmning kring sig, bli i storleksord­
ningen
f = 0,05 + 20 • 0,3 • 2,5 • 10-3 = 0,07
Vid här utförda prov på förångare med höjd 0,5*+ m, bredd 0,1+5 m, djup 0,33 m, 
flänsdelning 3 mm och flänstjocklek 0,3 mm, se FIG 9.21+ och 9-25, har erhållits
2,7 ■  10,-3
Ap 2
w • y„ 1,3 .( 1-9 • 0,5>+ o • h5 • 0,003^ . 0,33
2,7 • 10 ° - 0,5^ ‘ 0,1+5
= 0,073
vid opåfrostat batteri.
Alltefter det att frosttjockleken ökar minskar s och ökar f. Frostytans skrov­
lighet kan eventuellt också påverka den "ekvivalenta" spaltbredden s mot lägre 
värden f. Hur mycket f ökar beror på frostens densitet och fläktkapacitets-
kurvans utseende.
Beräkningsexempel
Bestämning av frostdensiteten vid prov 1, se FIG 9-2b.
För provat flänsbatteri gäller :
höjd 0,54 m, "bredd 0,45 m, djup 0,33 m
flänsdelning 3 mm, flänstjocklek 0,3 mm
2
total yta på luftsidan A = 45 m , T rörrader djupt.
3
Med w„ = 1,2 m/s strax före avfrostning, f = 0,07 och § = 1,29 kg/m fås
lr J_i
D = 0,07 • 1,29 • (1,2 • 0,54 • 0,45 • 0,003)2 / \_2 ■ (0,54 • 0,45)2] =
= 6 • 10~7 K
Med A x^ = 107 ' 10 ^ och Axg = A x^. = 49 • 10 ^ kg H^O/kg luft, se "Beräk­
ning av frosttillväxt vid prov 1" i avsnitt 9-5-2, s q = 3 - 0-3 = 2-7 mm och




10 0,33 • 45/7
4 • 12865 ' (107 - 49) ' 10 -6 • 9 Fr




(0,0027 - 2 • 12865 • 49 10 0 N2
' Fr 45/7
________ 1_____________________ 1________ __
(0,0027 - 0,43/ SFvf (0,0027 - 0,20/§Fr)2_
Q
Antas Ç = 300 kg/m fås Ap = 50 Pa. Men uppmätt, se FIG 9-24, ca 90 Pa. 
1 r
Antas istället 5Fr = 250 kg/m fås Ap ~ 90 Pa.
Ap = 4,3 ' 10 7 • 9Fr •
452
9.5.U Avfröstningsförlopp
Till förångaren måste vid en avfrostning utöver smältvärmebehovet för frosten, 
s = 33^ kj/kg, föras värmeenergi för:
a) uppvärmning av förångarbatteriet samt köldmediet i detta. Därvid åtgår
Q_ = (m • c - At) + (m • c - At) + (m • c - At) ..............  9-58
i1 r ii ±v
där At , At och At^ är temperaturändringen hos rör, flänsar respektive 
köldmedium under avfröstningen.
b) uppvärmning av frosten från dess temperatur innan avfrostning, ungefär lika 
flänstemperaturen t^, till 0°C. För detta åtgår
QFr = (m ' c)Fr ’ (° " tfl) ...........................  9‘59
där frostens specifika värmekapacitet är Cpr -2^2 kJ/kg °C.
c) uppvärmning av smältvatten från 0°C. Vid varmgasavfrostning sker smältning
av frosten snabbast vid köldmedieinloppet. För att säkerställa en fullständig 
avfrostning kan denna inte avbrytas förrän förångarbatteriets kallaste del, 
dvs vid köldmedieutloppet, uppnått lägst ca +1°C. Det är därför oundvik­
ligt att viss "övervärme" tillförs avrunnet smältvatten. Vid en avfrostning 
där smältvattnets medeltemperatur är t har detta upptagit
Q = nu • 1+200 * (t - 0) (J) .............................  9.60
v Fr v
d) täckande av värmeförluster orsakade av konvektion samt vattenångbildning 
vid frost- eller vattenbelagda batteriytor. Dessa förluster kan skrivas
oO (A + Afl' (t fl - tT X 9.61
där OC^ är väremövergångstalet på utsidan orsakat av konvektionen samt
vattenångbildningen. t och t är medelvärdet av flänstemperaturen respek- 
il J-i
tive lufttemperaturen i förångarutrymmet under tiden cadå avfrostningsdrift före­
ligger. Genom att avbryta avfrostningen så fort den sista frosten smält samt 
utrusta värmepumpens till- och frånluftskanal med spjäll som stänger vid av­
frostning kan ovanstående förluster nedbringas till ett minimum. Praktiskt
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måste dock en viss övervärmning av temperaturavkänningspunkter åstadkommas 
med hänsyn till ojämna frostpåslag.
Vid värmepumpsystem enligt FIG 8.15 kan tillförd värme till flänsbatteriet vid en av- 
frostning med urkopplad pump till tappvattensystem, skrivas
ek • (1 + ^ct ’V .......................................... 9-62
där är tillförd elenergi till kompressorn samt V^ct OC^ ®'r me<3-elcarncr':_ 
verkningsgraden för kompressorn respektive köldfaktorn under avfröstningen, se 
avsnitt 4, och med värmeförluster från kompressor och tappvattenvärmeväxlare för­
summade .
För avfrostningsproven enligt FIG 9-24 och 9.25 har värmebehovet till flänsbatteriet 
beräknats, se FIG 9-35, med hänsyn till frostens smältvärmebehov och de vid punkt 
a) - c) angivna värmemängderna. Från punkt d) bortses här eftersom provanläggningen 
var utrustad med till- och frånluftspjäll som var stängda under avfröstningsförloppet 
medförande oC^ maximalt 1 W/m2, °C. Vidare var differensen mellan batteriytans tem­
peratur t under huvuddelen av avfrostningen ca 0°C, och förångarutrymmets tempera­
tur t t . maximalt 2 à 3 °C vilket tillsammans med det låga värmeövergångstalet 
J_j i-ll
ger här försumbart.
De för beräkning av värmemängderna a) - c) nödvändiga rör-, fläns- och köldmedie- 
temperaturerna har beräknats enligt följande:
Rört emperatur:
Flänstemperatur:
^ = t2m + Q2 ‘ °VAri
där t2m
t + 2°C 
2u
t - t enligt FIG 8.21
^2 = V(i2u " V’ “K Snligt
i„ baserat på t- och At.. = 2u 2u o
is = i’ då ts = t2u + 30°C 
OC. bestämt enligt EKV 6.8
Jfl
^*(t0 + tT . + tT )
3 2m Li Lu
t. = t_ k 2m








Rörtemperatur: t = ^ - " ^i/^ri .............................  9.66
där t^ = t - 1 °C, se avsnitt 8.2
Ql = ,y (ix - is) 
m^. enligt FIG 8.18
i_ baserat på t = l,i(t,v - t ), se EKV 8.58 med At = 0 
1 Ku 1K 2K O
ty kapillärrörsstrypningen något överdimensionerad vid avfrost- 
ningens slut, och t
t 1
i = i vid t = t, 
s s 1
CxA bestämt enligt EKV 5-6
Flänstemperatur: t = t - Q • (1 - ? )/ oC (A + ^ • A ) .... 9-6?
2 fQdär o£u satts lika med 2W/m , °C och _ef = 0,9T - 
Köldmedietemperatur: t^ = t ....................... 9-68
För använt förångarbatteri gäller (m • c) = 5 kJ/°C och (m • c)^ = 30 kJ/°C.
Förångarens fyllnadsgrad av vätska har satts till 50 % både strax innan avfrost-
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ning och vid avslutad sådan. Med totala innervolymen 0,005 nr samt = 1300 kg/m
och c, = 1,2 kJ/kg °C blir (m -c), = 0.5 * 0,005 • 1300 • 1,2 = 4 kj/ °C.
Med under avfrostningsproven uppmätt elenergi, E^ = + Epp + Eg, där Epp = 80 W
och Ég = 20 W, till värmepumpen har tillförd värme till förångaren bestämts enligt 
EKV 9.62, se FIG 9.35. Från ti dsmede lvärdena på tpK och t?K- under avf röstnings för­
loppet har därvid erhållits till 0,39 enligt avsnitt 4 kompressor BH5 och
€c = 8,36.
I FIG 9-35 kan ses att en viss spridning kring där inlagd medellinje för värmeav­
givningen i flänsbatteriet finns. Den hänför sig till olika energibehov för upp­
värmning av batteriet samt köldmediet däri orsakat av den skillnad i förångnings- 
temperatur som varit strax innan avfrostningen börjat. Således har vid provet med 
frostmängden 2,49 kg Qp beräknats till 0,34 kWl^medan för provet med frostmängden 
2,61 kg motsvarande värde beräknats till 0,25 kWh.
Vidare kan i FIG 9-35 noteras att viss differens föreligger i resultatet vid ovan­
stående två olika beräkningssätt av värmeavgivningen. Det beror bl a på mätfel, 
osäkerhet i bestämning av värmeövergångstal och samt att stationära för-
lållanden ej råder.
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I FIG 9.35 har även inlagts en linje som markerar värmetillförseln till batteriet 
beräknad enligt EKV 9.62 vid prov, där temperaturgivaren, som avbryter avfrost- 
ningen vid +5°C, varit placerad vinkelrät mot flänstopparna ca 1 m från köldmedie- 
utloppet. Jämfört med den tidigare använda placeringen av givaren medför detta 
givetvis ett ökat energibehov vid avfrostning på grund av den försämrade värme­
ledningen till givaren och högre sluttemperatur hos batteriet. Vid dessa prov, 
med givaren på flänstopparna, var elenergi förbrukningen = 0,21, 0,23 och 0.2Î+
kWh för påfrostningsmängderna m^, = h,22, k.k2 och 5»0 kg. Vidare var tidsmedelvärdena
för t +21°C och t_„Ä -11°C under avfrostningsförloppen och då avfrostningen
1K 2 K
avbröts t^ ~ +J+U°C och t^454 +3°C. Med givaren inkilad mellan flänsarna var 
medelvärdena t ~ +1T°C och 454 -lU°C samt slutvärdena t.^454 +29°C och
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9.5.5 Energibehov för avfröstning
Här skall redovisas den energiåtgång för avfrostning som beräkningsmässigt kan
förväntas vid det värmepumpsystem som behandlats i avsnitt 8.2 och installerats
i hustypen B med ett radiatorsystem med t„ . = 30 -t .
Bvi u
För att minimera den årliga avfrostningsenergiförbrukningen skall antalet avfrost- 
ningar optimeras med hänsyn till förluster bl a i form av konvektions- och av- 
dunstningsvärme från och uppvärmning av flänsbatteriet vid varje avfrostning 
samt frostens förångningstemperatur- och värmefaktorsänkande effekt. Vid utförda 
prov, se FIG 9-2h och 9.25, kan observeras en märkbar kapacitetsminskning vid 
påfrostningsmängder över ä,5 à 5 kg eller 0,1 kg/m batteriyta, se prov 1 och 
2, då hastigheten w sjunkit till ca 1,2 m/s.
Olika luftinloppstillstånd ger dock olika frostprofiler i batteriet, beroende på 
aktuell förångningstemperatur och luftfuktighet. Därför erhålls ej alltid samma 
luftflöde vid en viss frostmängd. Vid bestämning av avfrostningsstart genom mät­
ning av temperaturfall, anpassat till aktuell utelufttemperatur, eller tryck­
fall över förångaren kan sålunda olika påfrostningsmängder finnas vid givna 
värden på dessa storheter. Vid nedanstående beräkning antas värmepumpen avfros­
tas, då temperaturfallet, anpassat till aktuell utelufttemperatur, är det som 
svarar mot w = 1 m/s och därmed, se FIG 9.26a, en normal frostmängd på 5,5 kg.
Total frosttillväxthastighet åp på förångarbatteriet vid olika utelufttempera­
turer, se FIG 9.36a, har beräknats såsom för påfrostningsproven, se avsnitt 
9.5.2. Därvid har förutsatts en luftfuktighet på 85 % vilket är ett medelvärde 
för uppvärmningssäsongen i stockholmsklimat. För beräkningen nödvändiga köld- 
medie- och lufttemperaturer beräknade ur figurer i avsnitt 8.2, har uppritats 
i FIG 9.3T.
Den energi som vid varje avfrostning tas från radiatorsystemet samt till­
förs kompressor, radiatorpump och styrutrustning finns uppritat i FIG 9.36b 
som funktion av utelufttemperaturen. Dessa storheter har beräknats enligt
nct -ic
Zct '
Q2a 1 + • €c ' (mFr ' 3 + }F + QFr + Qv)
Q,
'2a




där = 0,39 och (E^ = 8,36 enligt tidigare redovisade avfrostningsprov. Qj_,
och är "beräknade enligt EKV 9-58 och 9-59 med temperaturer enligt EKV 9-63 
till 9-68 för ofrostat batteri. Med här aktuell frostmängd fås m^ • s =
= 5,5 • 334/3600 = 0,51 kWh samt = 5,5 • 4,2 • 5/3600 = 0,032 kWh. För pump- 
och styrutrustningseffekt gäller Epp = 80 W och Eg = 20 W. Avfrostningstiden 
har satts till 330 sek, se FIG 9.26b. Eftersom även T, och £ är beroende
EL U
av utelufttemperaturen är ovanstående' beräkningssätt givetvis en förenkling. Dock 
bör använda medelvärden ge ett resultat med acceptabel noggrannhet.
Från radiatorsystem tagen energi Q måste efter avfrostning återföras för bi-
a. 8,
behållande av rumstemperaturen. Över temperaturen t q, se avsnitt 8.2, kan värme­
pumpen själv, utan tillsatsvärme, ersätta denna energi. Den elenergi som då åtgår 
är Qpa/ 0+ där 0+ är värmefaktorn under detta "ersättningsförlopp". 0+ kan vara 
något större än värmefaktorn 0 = Q^_p/É vid normal värmedrift eftersom konden- 
seringstemperaturen under en stor del av "ersättningsförloppet" är lägre än den 
normala. Här har dock satts 0 + = Q^/E^ enligt FIG 8.4lb.
Under t måste från radiatorsystem tagen energi helt ersättas med tillsatsel
dvs 0+ = 1.
Totalt elenergibehov E^- för avfrostning under ett tidsintervall aT beräknas som








där alltså då t t :: r = 11a001—1




uo : rr = ^rl + ^rll
1
, se FIG 8. i+6b , och
0+ = QtI/ÉtI, se FIG 8.4lb
9.71
med 7^, Ea, Qga> 0+ och m^ gällande i intervallet aT's mittpunkt. hT som 
svarar mot ett visst At^ har valts så stort att förloppen för 'V och mp, någor­
lunda kunnat approximerats till räta linjer i intervallet i FIG 8.46b respektive 
FIG 9.36a. Vid det värde på t^ som svarar mot intervallets tidsmedelvärde har m^, 
avlästs i FIG 9-36a. Se exemplet nedan.
Någon hänsyn tas här ej till frostavsmältning under ståperioder vid utetempera­
turer över 0°C. Denna kan vara väsentlig vid högre utetemperaturer men blir givet­




Bestämning av elenergibehov E^a för avfrostning under temperaturintervallet
t = -5 till 0°C. 
u
Förutsättningar:
Frosttillväxt enligt FIG 9.36a, avfrostning vid påfrostad mängd in^ = 5)5 kg. 
Elenergiåtgång E& samt från radiatorsystem tagen värmenergi per avfrostning 
enligt FIG 9-361.
Relativ gångtid 'C enligt FIG 8.46b.
Värmepumpens effektavgivning och effektbehov i värmedrift enligt FIG 8.4lb. 
Beräkningar:
Temperaturintervallet svarar mot tidsintervallet aT= 2500 - 650 = 185-0 tim 
med medelvärdet rC = 1575 tim svarande mot t = -3,5°C, se FIG 8.43.
Vid t = - 3,5 fås ur- angivna figurer
E = 0,22 kWh Q = 0,69 kWh nu, « 1,50 kg/h Q = 6 kW É = 2,45 kW
a edSu rr T/J- tJ.
Vid T" = 1575 tim är 'Z' = 0,80, från den korta tiden i driftfall II 
m r
bortses här.
Enligt EKV 9-71 blir det totala elenergibehovet för avfrostning i inter­
vall et
Eta = 1850 • 0,80 (0,22 - = 202 kWh
Vid t = ~3,5 °C är för hustyp B 
Qb = 0,8 + 3,2 + 0,23 • 3,5 = 4,80 kW
se FIG 8.43. Med 0 = 2,44 enligt FIG 8.53 fås É = 4,80/2,44 kW varvid 
det relativa energibehovet för avfrostning blir
Eta Eta _ _________ 202 _________ »,
E. + E, E, + äT'É. 202 + 1850 • 4,80/2,44 °
ta t ta t
vid denna utetemperatur.
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I FIG 9-38 redovisas det relativa energibehovet för avfrostning E /(E + E, ),
"c a, "Ca. "c
som funktion av utetemperaturen för hus B. Liksom i beräkningsexemplet gäller
E. = AT • (L/0, där är tiden som E beräknats för samt 0 ur FIG 8.53
T. r> "C "Ca, u
liksom Qg = + Q^, se avsnitt 8.2, bestämd vid intervallets tidsmittpunkt.
Det årliga elenergibehovet för avfrostning E^_^ blir i hus B ca 500 kWh, vilket 
är l+,5 % av totalt elenergibehov.
Vid praktiska prov i en villa, se , med värmepump av typen FIG 8.15 med
varmgasavfrostning har under åren 1977 - 1979 följande årsvärden för , E-,,0 2a a’
T" , total elenergiförbrukning E + 
a 1 E,ta och värmefaktor under värmepumpdrift,
inklusive pumpar, 0^ uppmätts:
1977 1978 1979
Q2aÄ (kWd) 372 1+21 517
EaÅ (kWh 120 157 163
62 115 83
VEtaå (kWh) 10726 II88I 1221(3
*D 2,37 2,33 2,37
Med antagandet att den värmeenergi som tagits från radiatorsystemet under av­
frostning Q2a^ ersätts med värmefaktorn 0^ fås för respektive år:
1977 1978 1979
Etal “ EaÅ + Q2aA^D (kWh) 277 338 381
EtaÄ / ^ET + EtaÄ’) (%) 2,6 2,9 3,1
Elenergi förbrukningen för avfrostning relativt den totala elenergiförbrukningen, 
EtaÅ^ET + LaÄ^ ^ar SOm s7nes dessa prov erhållits till lägre värden än
vid beräkningen för hus B. Förklaringen till detta ligger förmodligen i någon 
eller bägge av följande punkter:
..... „ „ o
1) Sjalvavsmaltnmg under staperioder. Detta kan ske da t > 0 C fram till den
temperatur, dåinget frostpåslag fås, här då t är +9 à +10°C. I detta 
temperaturintervall är frosttillväxtensom snabbast, se FIG 6.36 a. Men, då 
värmepumpens relativa gångtid i intervallet normalt är mindre än ett, ges 
tillfällen för självavsmältning. Tidsperioden som svarar mot t = 0 - + 10°C 
är i storleksordningen 2000 timmar per år, varför självavsmältning kan redu­
cera det årliga elenergibehovet för avfrostning märkbart. Hur mycket beror 
dock på hur långa värmepumpens ståtider är samt utförande av till- och 
frånluftskanaler för förångaren.
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Vid beräkningen av elenergibehovet för avfrostning i hus B har ingen hänsyn 
tagits till avsmältning under ståperioder vid t > 0°C.
2) Frosttillväxten kan ha varit lägre vid proven i villan än vad som beräknats 
för hus B. Jämför här utförda prov, avsnitt 9-5-2, och för dessa beräknade 
värden på frosttillväxten, FIG 9-27 till 9-32.
Slutligen har i FIG 9-39 uppritats det totala elenergibehovet för avfrostning 
per år E ^ som funktion av påfrostad mängd före avfrostning vid här givna för­
hållanden. Bågon hänsyn har ej tagits till med ökad frostmängd sänkt för- 
ångningstemperatur och värmefaktor för värmepumpdriftperioder.
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FIGUR 9.1 461Exempel på temperaturgivareplacering för 
styrning och övervakning i värmepump av 
typ enligt FIGUR 8.15
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FIGUR 9.2 Exempel på ihopkoppling av värmepump och 
oljepanna med genomströmningsvärmeväxlare 



































FIGUR 9.3 463Exempel på sammankoppling av värmepump och 




































vev/ = £o + *4 *^e /&‘ty)
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FIGUR 9.6 Temperaturförlopp för tj^ och tj^ vid 
olika uteluftstemperaturer t med scm 
för värmepumpen dimensionerande temperatur.
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FIGUR 3.7 467Approximerat, lineariserat temperatur­
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FIGUR 9.9 Värmepump med styrsystem, princip A 469
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FIGUR 9.10 Värmepump med styrsystem, princip B 470
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FIGUR 9.11 Värmepump med styrsystem, princip C 471
FIGUR 9.12 472Exempel på radiatortemperaturförlopp.
^Li = + 5 C.
FIGUR 9.13 473Exempel på radiatortemperaturförlopp.
"li = 0 °c-
FIGUR 9.14 474Exempel på radiatortemperaturförlopp. 
= - 5 °C.
FIGUR 9.15 475Exempel på radiatortamperaturförlopp.
FIGUR 9.16 Exempel på radiatortemperaturförlopp 476
FIGUR 9.17 477Exempel på radiatortemperaturförlopp som
funktion av T . t = + 5 °C. 
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FIGUR 9.18 478Exempel på radiatortemperaturförlopp som
funktion av ^ . t = 0 °C. 
o u
FIGUR 9.19 479Exempel på radiatortemperaturförlopp som
funktion av T. t = - 5 °C. 
o u




FIGUR 9.21 Luftavfrostning 481
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FIGUR 9.22 Förlopp för ty, X^ och Xÿ vid påfröstning 482
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FIGUR 9.24 På- och avfrostningsprov 484
FIGUR 9.25 På- och avfrostningsprov 485
FIGUR 9.26 486Vid avfrostningsproven registrerad
a) fronthastighet strax före avfrostning
b) avfrostningstid san funktion av 
påfrostad mängd
FIGUR 9.27 Beräknad frosttillväxt vid prov 1 487
FIGUR 9.28 Beräknad frosttillväxt vid prov 2 488
FIGUR 9.29 Beräknad frosttillväxt vid prov 3 489
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FIGUR 9.30 Beräknad frosttillväxt vid prov 4 490
FIGUR 9.31 Beräknad frosttillväxt vid prov 5 491
FIGUR 9.32 Beräknad frosttillväxt vid prov 6 492
FIGUR 9.33 Antaget förlopp för frostutberedning 493
-/rœs-iu 4i>erec/n/n<jen
■ ■  S(y)= S; - (S-0-Ss)-





FIGUR 9.35 Beräknad värme tillförd förångaren vid 
avfrostningsprov
495
FIGUR 9.36 9,36a: Total frosttillväxthastighet 496
9.36b: Per avfrostning, tagen värmeenergi 











FIGUR 9.37 497Luft- och köldmedietemperaturer vid 
ofrostat förångarbatteri. Hus B med
FIGUR 9.38 498Relativa energibehovet för avfrostning 
Eta/(Eta + Et) för hus B-
FIGUR 9.39 Ärligt elenergibebov för avfrostning sam 
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